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ВВЕДЕНИЕ 
 
Известно, что около 80 % всей мировой энергии производится поршневыми 
двигателями внутреннего сгорания (ДВС). В зависимости от региона суммарная 
мощность поршневых ДВС превышает совокупную мощность тепловых электри-
ческих станций в 5,5-10 раз. Поэтому совершенствование рабочих процессов, отра-
ботка систем и элементов конструкций ДВС с целью повышения их технико-эко-
номических показателей является одной из актуальных задач мировой энергетики.  
Исследованию тепломеханических характеристик течения газов во впускном 
и выпускном трубопроводах уделяется недостаточное внимание. Это объясняется 
тем, что совершенствование процессов в камере сгорания, безусловно, является бо-
лее результативным с точки зрения повышения технико-экономических показате-
лей двигателей. Однако на данный момент двигателестроение достигло такого 
уровня развития, что улучшение любого показателя поршневого ДВС даже на не-
сколько десятых процента является серьезным достижением для специалистов. По-
этому повышение качества процессов газообмена (увеличение коэффициента 
наполнения и снижение коэффициента остаточных газов), а также изучение газо-
динамики и теплообмена в газовоздушных трактах ДВС представляется другим 
перспективным научно-техническим направлением в развитии двигателестроения.  
Известно, что процессы в газовоздушных трактах современных двигателей яв-
ляются высокочастотными и нестационарными. Периоды газообмена составляют 
сотые и даже тысячные доли секунды. Характеристики потоков газа в трубопрово-
дах двигателей изменяются с частотой до 100 Гц и более. Поэтому на сегодняшний 
день изучение тепломеханических характеристик течения газов в газовоздушных 
трактах в стационарных условиях и/или с помощью квазистационарных подходов 
численным моделированием является не перспективным. Вместе с тем, литератур-
ные данные об оценке и учете влияния газодинамической нестационарности на теп-
ломеханические характеристики газовых потоков весьма ограничены и противоре-
чивы, а устоявшиеся методологические подходы и существующая приборно-изме-
рительная база не в полной мере способствуют развитию исследований процессов 
в нестационарных условиях. Таким образом, решение рассматриваемых проблем 
является актуальной задачей развития науки и техники. 
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Степень разработанности. изучения структуры нестационарных (пульсиру-
ющих) течений, теоретическими и экспериментальными подходами к описанию га-
зодинамических и тепловых процессов в нестационарных течениях, а также экспе-
риментальными и физико-математическими исследованиями в турбулентных не-
стационарных потоках активно занимались следующие специалисты: В. М. Краев, 
Н. И. Михеев, В. М. Молочников, И. А. Давлетшин (исследований потоков в усло-
виях газодинамической нестационарности), А. В. Фафурин, В. В. Кузьмин,  
М. М. Григорьев (классификации турбулентных пульсирующих течений), С. А. Ис-
аев, Е. П. Валуева (комплексное исследование турбулентных течений методами 
численного моделирования), В. И.Терехов, Д. М. Маркович, С. З. Сапожников,  
И. А. Попов, С. И. Шторк, И. О. Хинце, И. Л. Повх, П. Брэдшоу, П. Фреймут (экс-
периментальные методы измерений нестационарных течений). Авторами показано, 
что квазистационарные методы исследования имеют ограниченную область при-
менения; экспериментальное изучение нестационарных турбулентных течений 
имеет специфические особенности и предъявляет высокие требования к средствам 
измерений; существуют сложности применения численных методов к нестационар-
ным пульсирующим течениям, которые заключаются в проблеме создания базовой 
математической модели турбулентного потока, а также в использовании динами-
ческих расчетных сеток. 
Развитием теории рабочих процессов поршневых двигателей и, в частности, 
изучением газодинамики и теплообмена в газовоздушных системах активно зани-
мались многие отечественные и зарубежные специалисты. Существенный вклад в 
создании и развитии этого направления внесен работами А. С. Орлина (методы рас-
чета процессов газообмена), М. Г. Круглова, Ю. А. Гришина, Л. В. Грехова,  
В. Г. Дьяченко (нестационарные газодинамические процессы), С. Г. Роганова,  
Г. Н. Мизернюка (газовый анализ), Н. А. Иващенко (конструирование и расчет 
поршневых ДВС), Р. З. Кавтарадзе (теплообмен), М. М. Вихерта, Ю. Г. Грудского, 
Б. Х. Драганова, В. С. Обухова (оптимизация впускных и выпускных систем),  
А. А. Балашова, А. Е. Свистулы (модернизация газовоздушных систем), Б. А. Ша-
роглазов (моделирование рабочих процессов поршневых ДВС), В. С. Кукиса (мо-
дернизация конструкции поршневых двигателей и силовых установок) и др. 
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Целью работы является уточнение физического механизма высокочастотных, 
пульсирующих течений и установление закономерностей изменения газодинами-
ческих и тепловых характеристик потоков во впускных и выпускных каналах от 
геометрических и режимных факторов в условиях газодинамической нестационар-
ности для повышения качества газообмена в поршневых ДВС и на этой основе раз-
работка проектно-внедренческих решений, способствующих повышению техниче-
ских показателей двигателей. 
Задачи исследования: 
1. Установить степень газодинамической нестационарности газовых потоков 
во впускных и выпускных трубопроводах поршневых ДВС и на этой основе прове-
сти анализ ее влияния на локальную теплоотдачу; 
2. Разработать методики исследования тепломеханических процессов во 
впускных и выпускных трубопроводах поршневых двигателей с учетом газодина-
мической нестационарности; 
3. Выявить физические особенности газодинамических условий теплоотдачи 
высокочастотного, пульсирующего потока в газовоздушных трактах двигателей; 
4. Установить влияние конфигурации газовоздушных трактов и наличия до-
полнительных элементов в системах впуска и выпуска (компрессора и турбины, 
фильтра, глушителя) на газодинамические и тепломеханические характеристики 
газовых потоков в поршневых ДВС; 
5. Выявить особенности тепломеханических характеристик газовых потоков 
во впускном и выпускном трубопроводах поршневых ДВС с турбонаддувом и без 
него, а также установить зависимости изменения мгновенных значений скорости, 
давления и локального коэффициента теплоотдачи потоков в газовоздушных трак-
тах ДВС при разных режимах работы поршневого двигателя и турбокомпрессора; 
6. Получить и обобщить экспериментальные данные по мгновенному локаль-
ному коэффициенту теплоотдачи в газовоздушных трактах поршневого ДВС с тур-
бонаддувом и без него; 
7. На основе полученных данных, выполнить в специализированных про-
граммных комплексах математическое моделирование рабочих процессов полно-
размерных поршневых двигателей с учетом газодинамической нестационарности 
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процессов во впускных и выпускных трубопроводах с целью оценки влияния со-
вершенствования газообмена на технико-экономические показатели ДВС; 
8. Разработать проектно-внедренческие решения для предлагаемых способов 
повышения качества газообмена в двигателях: увеличения расхода воздуха через 
впускную систему (повышения коэффициента наполнения) и улучшения очистки 
цилиндров от отработавших газов (снижения коэффициента остаточных газов). 
Научная новизна основных положений диссертационной работы: 
а) по специальности 01.04.14 – «Теплофизика и теоретическая теплотехника»: 
 предложена методология исследования тепломеханических характеристик 
потоков в газовоздушных трактах поршневых двигателей в условиях газодинами-
ческой нестационарности (ускорения и замедления газовых потоков); 
 разработана сравнительная методика для оценки степени нестационарно-
сти переходных процессов газовых потоков в трубопроводах на основе характер-
ных времен (время восстановления и время релаксации); 
 показаны особенности закономерностей изменения локального коэффици-
ента теплоотдачи при нестационарном течении газов во впускных и выпускных 
трубопроводах поршневых двигателей внутреннего сгорания; установлено, что 
снижение интенсивности локальной теплоотдачи пульсирующего газового потока 
во впускных и выпускных трубопроводах находится в диапазоне 1,2-2,5 по сравне-
нию со стационарным течением; предложен способ учета влияния газодинамиче-
ской нестационарности течений в трубопроводах на локальную теплоотдачу; 
 установлены основные закономерности изменения мгновенных значений 
местных скорости и давления, а также локального коэффициента теплоотдачи в га-
зовоздушных трактах поршневого ДВС с турбонаддувом и без него при разных ре-
жимах работы двигателя и турбокомпрессора; показано, что процессы газообмена 
в двигателях с наддувом имеют существенно другую тепломеханическую природу 
и, соответственно, для их улучшения необходимо разрабатывать специальные 
меры совершенствования процессов при впуске и выпуске; 
 получены эмпирические уравнения для расчета мгновенного локального 
коэффициента теплоотдачи αх во впускном и выпускном трубопроводах разной 
конфигурации для поршневых ДВС с турбонаддувом и без. 
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б) по специальности 05.04.02 – «Тепловые двигатели»: 
 предложены проектно-внедренческие решения по увеличению расхода ра-
бочего тела через цилиндры поршневых ДВС (максимальное увеличение коэффи-
циента наполнения на 22 %) и по улучшению очистки цилиндра от отработавших 
газов (максимальное снижение коэффициента остаточных газов на 24 %) путем по-
перечного и продольного профилирования впускного и выпускного трубопроводов 
поршневых ДВС без наддува (что приводит к повышению мощности двигателя до 
14 % при фактически неизменном удельном расходе топлива); 
 разработан способ уменьшения амплитуд пульсаций давления и скорости 
газового потока (максимум до 2,5 раз) во впускном трубопроводе поршневого ДВС 
с турбонаддувом, а также способ снижения локального коэффициента теплоотдачи 
в нем (в среднем на 20 %), что позволит улучшить равномерность работы цилин-
дров многоцилиндрового двигателя, снизить уровень аэродинамического шума и 
повысить надежность двигателя в целом; 
 выполнено физико-математическое моделирование рабочих процессов 
полноразмерных двигателей с учетом конфигурации газовоздушных трактов и га-
зодинамической нестационарности при впуске и выпуске с помощью программных 
комплексов Дизель-РК (МГТУ имени Н. Э. Баумана) и ACTUS (ABB Turbo 
Systems); на основе модельно-ориентированного проектирования проведен систем-
ный анализ влияния газодинамического совершенствования впускных и выпуск-
ных трубопроводов на технические показатели поршневых ДВС. 
Теоретическая и практическая значимость диссертационной работы за-
ключается в следующем: 
1) в области двигателестроения разработаны оригинальные проектно-внед-
ренческие решения для впускных и выпускных систем двигателей (защищенные 
патентами РФ), повышающие технико-экономические показатели двигателей (за 
счет улучшения заполнения цилиндра воздухом и очистки цилиндра от отработав-
ших газов); 
2) в области приборной техники для теплофизического эксперимента – раз-
работана и реализована электронная схема термоанемометра постоянной темпера-
туры, которая защищена патентом РФ; 
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3) в области инженерной теплофизики разработан метод учета тепломеха-
нической нестационарности при расчете локального коэффициента теплоотдачи в 
цилиндрических каналах; 
4) в сегменте проектных расчетов получены и обобщены данные по интен-
сивности мгновенной локальной теплоотдачи в газовоздушных трактах поршневых 
ДВС необходимые для: 
 расчета величины подогрева воздуха и охлаждения отработавших газов 
при впуске и выпуске; 
 определения динамики распределения температурных напряжений в де-
талях и узлах трактов и, соответственно, нахождения температурных 
напряжений в них. 
Комплекс созданных экспериментальных методик и результатов физико-мате-
матического моделирования, совокупность опытных и аналитических данных, рас-
четных формул и гистограмм расширяет базу знаний о теплофизических процессах 
при течении газовых потоков в условиях нестационарности, создает основу для раз-
работки инженерных методов расчета впускных и выпускных систем двигателей, а 
также дополняет и уточняет теоретические и прикладные представления о газоди-
намике и локальной теплоотдаче потока газов при впуске и выпуске, что необхо-
димо для модернизации существующих и разработки новых конструкций перспек-
тивных поршневых ДВС. 
Методология и методы диссертационного исследования. В диссертации 
экспериментально исследовалась газодинамика и теплообмен потоков газа в газо-
воздушных трактах поршневых двигателей внутреннего сгорания с турбонаддувом 
и без него на основе подходов, принятых к изучению нестационарных течений. 
Пульсирующий газовый поток создавался с помощью моделирующих устройств и 
клапанных механизмов натурных поршневых ДВС. Натурные экспериментальные 
стенды представляли собой одноцилиндровые модели двигателя внутреннего сго-
рания размерности 8,2/7,1. Верификация опытных данных, полученных на моде-
лях, осуществлялась на действующем поршневом двигателе 2ЧН 8,2/7,1. Для ис-
следования тепломеханических характеристик газовых потоков во впускных и вы-
пускных системах поршневых ДВС за основу был выбран метод термоанемомет-
рирования. Для его реализации разработана оригинальная схема термоанемометра 
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постоянной температуры (патент РФ № 81338), которая учитывала особенности 
пульсирующих течений, характерные для газовоздушных систем поршневых ДВС.  
Оценка эффективности разработанных методов газодинамического совершен-
ствования газовоздушных трактов на совершенство рабочего процесса полнораз-
мерных поршневых ДВС с турбонаддувом и без него производилась с помощью 
математического моделирования в специализированных программных комплексах 
Дизель-РК (МГТУ им. Н.Э. Баумана) и ACTUS (ABB Turbo Systems), а также с по-
мощью аналитических методов, разработанных профессором Б. А. Шароглазовым. 
Основные положения, выносимые на защиту: 
 методики (и их аппаратное оформление) определения мгновенных значе-
ний местных скорости, давления и расхода нестационарного газового потока в тру-
бопроводах различной конфигурации, а также интенсивности мгновенной локаль-
ной теплоотдачи в них; 
 методику определения степени газодинамической нестационарности газо-
вых потоков в цилиндрических каналах на основе сопоставления характерных вре-
мен (времени восстановления и времени релаксации) с продолжительностью пере-
ходного процесса; 
 экспериментальные данные и их обобщение по газодинамике и локальной 
теплоотдаче в газовоздушных трактах поршневых ДВС с турбонаддувом и без него 
в виде гистограмм и эмпирических уравнений; 
 комплекс конструкторских рекомендаций по улучшению тепломеханиче-
ских характеристик газовых потоков в газовоздушных трактах ДВС за счет увели-
чения расхода воздуха через впускную систему и улучшения очистки цилиндра от 
отработавших газов поршневого двигателя с целью повышения технико-экономи-
ческих показателей поршневых двигателей с турбонаддувом и без; 
 результаты математического моделирования рабочих циклов полнораз-
мерных двигателей с учетом конфигурации газовоздушных трактов и газодинами-
ческой нестационарности процессов при впуске и выпуске; 
 результаты апробации и внедрения результатов проведенных научных ис-
следований на промышленных предприятиях. 
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Достоверность результатов основывается на использовании апробирован-
ного прикладного программного обеспечения для выполнения комплексных рас-
четных исследований и обработки экспериментальных данных, а также надежно-
сти экспериментальных данных, что обуславливается сочетанием независимых ме-
тодик исследования и воспроизводимостью результатов измерений, применением 
комплекса современных методов исследования, выбором измерительной аппара-
туры с соответствующим метрологическим обеспечением, ее систематической по-
веркой и тарировкой, а также хорошим согласованием опытных данных на уровне 
пилотных экспериментов с результатами других авторов. 
Апробация работы. Результаты, вошедшие в диссертацию, докладывались и 
обсуждались на следующих научных мероприятниях: научно-технической конфе-
ренции «Повышение эффективности колесных и гусеничных машин многоцеле-
вого назначения» (Челябинск, ЧВВАКИУ, 2008, 2010); международной научно-
технической конференции «Многоцелевые гусеничные и колесные машины: акту-
альные проблемы теории, практики и подготовки кадров» (Челябинск, ЮУрГУ, 
2011); научно-техническом семинаре кафедры «Двигатели внутреннего сгорания» 
(Челябинск, ЮУрГУ, 2012); I и II Международной научно-технической конферен-
ции «Пром-Инжиниринг» (Челябинск, ЮУрГУ, 2016, 2017); на научно-техниче-
ских советах при ООО «Уральский дизель-моторный завод» (Екатеринбург, 2009, 
2012-15); научных семинарах кафедр «Турбины и двигатели» и «Теплоэнергетика 
и теплотехника» (Екатеринбург, УрФУ, 2006-15); всероссийской научно-практиче-
ской конференции «Энерго- и ресурсосбережение. Энергообеспечение. Нетрадици-
онные и возобновляемые источники энергии» (Екатеринбург, УрФУ, 2009 и 2011); 
X, XI Всероссийских научно-технических конференциях «Проблемы и достижения 
автотранспортного комплекса» (Екатеринбург, УГЛТУ, 2012, 2013); международ-
ной конференции «Двигатель-2010» (Москва, МГТУ имени Н. Э. Баумана, 2010); 
шестой российской национальной конференции по теплообмену (Москва, МЭИ, 
2014); заседании кафедры «Поршневые двигатели» (Москва, МГТУ им. Н. Э. Бау-
мана, 2016); научно-технической конференции «Развитие двигателестроения в Рос-
сии» (Санкт-Петербург, 2009); межотраслевой научно-технической конференции 
«Актуальные проблемы развития поршневых ДВС» (Санкт-Петербург, СПбГМТУ, 
2010); 2-6-й Всероссийских межотраслевых научно-технических конференциях 
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«Актуальные проблемы морской энергетики» (Санкт-Петербург, СПбГМТУ, 2013-
2017); научно-техническом семинаре кафедры «Теоретические основы теплотех-
ники» (Санкт-Петербург, СПбГПУ, 2015); VIII mezinárodní vědecko - praktická 
conference «Aktuální vymoženosti vědy» (Praha, 2012); 8-а международна научна 
практична конференция «Новини на научния прогрес» (Болгария, София, 2012);  
IX mezinárodní vědecko - praktická konference «Aplikované vědecké novinky» (Praha, 
2013); «Национальный конгресс по энергетике 2014» (Казань, КГЭУ, 2014); I Меж-
дународной конференции «Электротехника. Энергетика. Машиностроение» (Ново-
сибирск, НГТУ, 2014); VII Международная конференция молодых ученых «Элек-
тротехника. Электротехнология. Энергетика» (Новосибирск, НГТУ, 2015); научно-
техническом семинаре Института теплофизики им. С.С. Кутателадзе СО РАН (Но-
восибирск, 2015); XIV Всероссийской школе-конференции молодых ученых «Ак-
туальные вопросы теплофизики и физической гидрогазодинамики» (Новосибирск, 
ИТ им. С.С. Кутателадзе СО РАН, 2016); XIX, XX и XXI Школах-семинарах моло-
дых ученых и специалистов под руководством академика А. И. Леонтьева «Про-
блемы газодинамики и тепломассообмена в энергетических установках» (Орехово-
Зуево, Звенигород, Московская область, 2013, 2015, 2017); 12th International CDIO 
Conference (Turku, Finland, 2016); научно-техническом семинаре ABB Turbo Sys-
tems (Baden, Swissland, 2015). 
Основные результаты диссертации опубликованы в 72 научных и учебных из-
даниях (из них 24 относятся к изданиям, рекомендуемым ВАК для опубликования 
результатов при защите докторских диссертаций), в том числе в 1 монографии, 2 
статьях в журналах, индексируемых базами данных Scopus и WoS, 6 патентах РФ, 
а также в 4 учебных пособиях. 
Диссертация была выполнена на кафедрах «Теплоэнергетика и теплотехника» 
и «Турбины и двигатели» Уральского энергетического института УрФУ. 
Автор выражает благодарность своему научному консультанту профессору 
Жилкину Борису Прокопьевичу и заведующему кафедрой «Турбины и двигатели» 
Бродову Юрию Мироновичу за ценные советы, доброжелательное отношение, кон-
структивные дискуссии, всестороннюю поддержку и плодотворную совместную 
работу. …………………………………………………………………………………. 
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1. СОСТОЯНИЕ ПРОБЛЕМЫ И ПОСТАНОВКА  
ЗАДАЧ ИССЛЕДОВАНИЯ 
 
Известно, что более 80 % всей мировой энергии вырабатывается поршневыми 
двигателями внутреннего сгорания (ДВС). В зависимости от территории (страны) 
их суммарная мощность превышает суммарную мощность тепловых электриче-
ских станций в 5,5-10 раз. В частности, суммарная мощность автомобильных ДВС 
в России превышает суммарную мощность электростанций РФ в 8,3 раза. Соответ-
ственно, совершенствование рабочих процессов и доводка конструкций систем 
поршневых ДВС с целью повышения их технико-экономических показателей явля-
ется одной из актуальных задач в мировой энергетике. 
В области двигателестроения существует довольно большое количество лите-
ратуры [1-8], в которой рассматриваются разные конструктивные и технологиче-
ские исполнения впускных и выпускных систем (газовоздушных трактов) поршне-
вых двигателей или отдельные узлы и детали этих систем (например, трубопро-
воды, коллектора, каналы в головке цилиндра и т.д.). Однако в ней практически 
отсутствует обоснование предлагаемых конструкций на основе анализа газодина-
мики и теплообмена процессов во впускных и выпускных трактах с учетом газоди-
намической нестационарности, присущей процессам газообмена в поршневых 
ДВС. И только в некоторых работах [9; 10] приводятся статистические и/или экс-
периментальные данные по результатам эксплуатации, исследований и испытаний, 
которые подтверждают рациональность того или иного конструктивного решения. 
На основании этого, можно констатировать, что до недавнего времени уделялось 
недостаточное внимание исследованию и оптимизации процессов в газовоздушных 
трактов поршневых двигателей с учетом газодинамической нестационарности. 
В 21-м веке в связи с ужесточением экономических и экологических требова-
ний к поршневым двигателям, исследователи и инженеры начинают уделять все 
больше внимания совершенствованию систем впуска и выпуска, поскольку рабо-
чие характеристики поршневых ДВС в значительной степени зависят от совершен-
ства процессов, протекающих в их газовоздушных трактах. При этом исследуются 
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и совершенствуются процессы как в бензиновых, так и дизельных двигателях с тур-
бонаддувом и без него разного назначения и разных типоразмеров.  
 
1.1. Традиционные методики исследований процессов  
в газовоздушных трактах поршневых ДВС 
 
Для более глубокого понимания научно-практических результатов, получен-
ных другими авторами, сначала необходимо рассмотреть применяемые ими теоре-
тические и/или экспериментальные методы исследований, поскольку способ и ре-
зультат исследования находятся в единой органической связи. 
Методы исследования газовоздушных трактов поршневых двигателей внут-
реннего сгорания (с турбонаддувом и без него) можно разделить на две основные 
группы. Во-первых, это расчетно-аналитические методы, теоретический анализ и 
физико-математическое (численное) моделирование газодинамики и теплообмена 
во впускных и выпускных системах. Ко второй группе относятся все методы экс-
периментального исследования процессов газообмена.  
Выбор методов исследования, расчетно-аналитической оценки и способа до-
водки газовоздушных трактов определяется поставленными целями, а также име-
ющимися экспериментальными и численными (физико-математическими) ресур-
сами. 
Многими авторами подчеркивается, что на сегодняшний день нет расчетно-
аналитических методов, которые бы достаточно точно позволяли количественно 
оценить интенсивность движения газового потока в камере сгорания (КС), а также 
решить локальные задачи, связанные с описанием движения в газовоздушном 
тракте и истечения потока из клапанной щели в реальном неустановившемся про-
цессе (т.е. в условиях газодинамической нестационарности). Это связано с пробле-
мами физико-математического описания трехмерного (пространственного) тече-
ния газов по каналам со сложной геометрией, пространственной (трехмерной) 
структурой потока, взаимодействием потоков (свежего заряда и отработавших га-
зов)       между собой, с подвижным поршнем и стенками цилиндра, а также со 
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струйным истечением газа через клапанную щель в полость цилиндра переменного 
объема. Известно, что в газовоздушных трактах возникают области отрыва погра-
ничного слоя и неустойчивые зоны перехода потока из ламинарного в турбулент-
ный режим течения. Структура потока в газовоздушных трактах характеризуется 
высокой степенью газодинамической нестационарности, переменным по времени 
и месту числами Рейнольдса, высокой интенсивностью турбулентности [9; 10]. 
Физико-математическому моделированию движения потока воздуха на впуске 
посвящено довольно большое количество работ [11-18]. В них осуществляется ма-
тематическое моделирование вихревого потока на впуске в поршневой ДВС при 
постоянно открытом впускном клапане, а именно, локальный стационарный расчет 
трехмерных течений во впускных каналах головки блока-цилиндров, численное 
моделирование потоков во впускном окне и цилиндре 2-хтактного двигателя, воз-
действие закрутки потока воздуха на впуске в цилиндр дизеля на величину выбро-
сов NOx и эффективные показатели рабочего процесса. Однако большинство работ 
выполнено для течения газов в стационарных условиях и лишь в некоторых из ра-
бот физико-математическое моделирование верифицируется экспериментальными 
исследованиями. А исключительно по результатам теоретических исследований 
сложно судить о достоверности и степени применимости полученных данных.  
Не меньше, а может даже и больше работ посвящено физико-математическому 
моделированию газодинамики и теплообмена потоков в выпускном тракте порш-
невого двигателя. 
Так в [19] на базе модульной программы решалась традиционная задача в дви-
гателестроении, а именно, согласование между собой фаз газораспределения и гео-
метрии впускных и выпускных трактов. Сопоставления по зависимостям измене-
ния давления в выпускной системе от угла поворота коленчатого вала показали, 
что расчетные данные незначительно отличаются от замеренных на реальных дви-
гателях. 
В статье [20] решалась локальная задача, связанная с аналитическим расчетом 
трех вариантов выпускного трубопровода ДВС: прямолинейного трубопровода по-
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стоянного поперечного сечения, такого же трубопровода, но снабженного на вы-
ходе расширяющимся соплом, и прямолинейного трубопровода с суженным вы-
ходным концом, имитирующего трубопровод, соединяющий двигатель с турбиной 
турбокомпрессора (ТК). В качестве базовых уравнений, которые описывают неста-
ционарные процессы в газовоздушных трактах с учетом трения и теплообмена, ав-
тором были использованы дифференциальные уравнения, сохранения количества 
энергии и движения, а также сохранения массы, которые после математических 
преобразований приводили к новым уравнениям. В итоге, было проведено сравне-
ние построенных расчетным путем кривых изменения давления по длине выпуск-
ного трубопровода с экспериментальными данными, полученными на одноцилин-
дровом ДВС, которое показало, что данные совпадают в пределах 10-20 %. 
Известно, что в некоторых элементах выпускных трактов поршневых ДВС в 
процессе выпуска реализуется струйное отрывное течение с донными областями 
[21]. В условиях газодинамической нестационарности давление в донной области 
может не равняться значениям, которые получаются по уравнениям для стационар-
ного течения. Это объясняется тем, что для установления стационарного донного 
давления необходимо определенный временной промежуток, величина которого 
зависит от объема отрывной зоны. Данные явления фактически невозможно смоде-
лировать с помощью современных численных методов моделирования. Например, 
в работе [22] проведен расчет донного давления в условиях нестационарных дозву-
ковых течений в предположении, что донное давление, определенное по уравне-
ниям для стационарных условий потока, является максимально возможным значе-
нием для данного случая и при выбранном расчетном шаге, а до его установления 
определяет подсос и вынос газов струей из отрывных зон. 
Также можно выделить ряд современных работ [23-27], посвященных физико-
математическому моделированию процесса выпуска (процессов газообмена) и 
направленных на совершенствование рабочего процесса двигателей и оценку 
напряженного состояния отдельных узлов и деталей выпускной системы. 
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Следует отметить, что почти все известные методы численного анализа, глав-
ным образом, нацелены на исследование процессов в уже существующей конструк-
ции газовоздушной системы ДВС с целью устранения ее недостатков, т.е. с их по-
мощью невозможна разработка оригинальных, эффективных конструктивных ре-
шений при создании перспективного поршневого двигателя нового поколения.  
Одновременно с численным моделированием применяются также различные 
аналитические методы расчета рабочего процесса в поршневом двигателе внутрен-
него сгорания и процессов газообмена в нем [2; 4; 11; 28-31]. В рассматриваемых 
методах расчета течения газа во впускных и выпускных трубопроводах в основном 
используются уравнения для одномерного стационарного потока газов, принимая 
течение квазистационарным. Таким образом данные методы могут применяться 
только как оценочные и обычно требуют экспериментального подтверждения на 
действующем двигателе при стендовых испытаниях и/или в лабораторных усло-
виях на динамических моделях ДВС.  
Методы расчета газодинамики и теплообмена потока во впускном и выпуск-
ном трактах в более сложной постановке представлены в [9-11]. Однако они также 
не формируют полного представления о газодинамических и теплообменных ха-
рактеристиках потоков и дают только общие (качественные) представления о про-
цессах газообмена, т. к. они основаны на статических продувках газовоздушных 
трактов поршневых ДВС и/или статистических данных, полученных при физико-
математическом (численном) моделировании. 
Поэтому становится очевидным, что наиболее точные и достоверные данные 
о газодинамических и теплообменных характеристиках потока в процессах впуска 
и выпуска в поршневых двигателях внутреннего сгорания можно получить только 
при исследовании на действующих двигателях.  
К первым исследованиям движения потока воздуха в цилиндре поршневого 
двигателя при вращении коленчатого вала от постороннего источника энергии 
можно отнести классические опыты Г. Р. Рикардо [32] и Фр. Засса [33], выполнен-
ных в середине 20-го века. Г. Р. Риккардо установил в полость камеры сгорания 
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крыльчатку анемометра и регистрировал ее частоту вращения при вращении колен-
чатого вала поршневого двигателя. Таким образом анемометр фиксировал среднее 
значение скорости газа за один цикл. В итоге, Г. Р. Рикардо предложил понятие 
«вихревое отношение», которое равняется отношению частот вращения крыль-
чатки, замерявшей вращение вихря (воздушного потока), и коленвала. Фр. Засс раз-
местил пластину в полости камеры сгорания и фиксировал воздействие на нее га-
зового потока.  
Были разработаны и другие способы использования пластин, связанных с ин-
дуктивными или емкостными датчиками. Однако во всех случаях установка каких-
либо посторонних предметов деформирует вращающийся (исследуемый) поток, 
что является общим недостатком подобных методов. 
Рассмотрим широко распространенный способ исследования процесса впуска 
с использованием крыльчатого анемометра [4; 9], типовая схема установки для 
этого представлена на рисунке 1.1.  
 
 
Рисунок 1.1 – Схема установки с крыльчатым анемометром: 1 – головка цилин-
дров; 2 – впускной канал; 3 – анемометр; 4 – датчик частоты вращения;  
5 – цилиндр (рессивер); 6 – расходомерное устройство; 7 – вакуумный насос;  
8 – электродвигатель; nв – частота вращения крыльчатки; рр – перепад давлений 
в ресивере; рв – перепад давлений в мерной шайбе; Gв – расход воздуха 
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При фиксированных подъемах впускного клапана производят стационарную 
продувку исследуемого канала с различными расходами воздуха. В ходе опытов 
фиксируют: секундный массовый расход воздуха, перепад давления между вход-
ным сечением канала и цилиндром, величину подъема клапана. По ним оценивают 
способность впускного канала создавать интенсивное вращение воздушного заряда 
в цилиндре и аэродинамическое сопротивление канала. Воздух при этом либо заса-
сывается с помощью вакуумного насоса (имитация процесса впуска в атмосферном 
двигателе), либо подается под избыточным давление компрессором (имитация про-
цесса впуска в двигателе с турбонаддувом. На основе данных по расходу воздуха и 
частоте вращения анемометра, строят безразмерные характеристики, по которым 
оценивают сопротивление канала и способность его к созданию вращающихся вих-
рей в зависимости от относительного подъема впускного клапана. 
Для продувки обычно используют реальные головки цилиндров или их макеты 
с клапанными узлами. Однако сравнительные испытания показали, что такой метод 
позволяет получить данные о влияние формы тракта, но анемометр с крыльчаткой 
не регистрирует влияние всего газового потока по сечению, что, соотвтетственно, 
может привести к существенной погрешности при оценке интенсивности движения 
потока в цилиндре поршневого двигателя. Это подтверждается расчетно-аналити-
чески и экспериментально в работе [9]. С помощью данной методики также можно 
исследовать и процесс выпуска. Единственное принципиальное отличие будет со-
стоять в том, что нужно будет создавать избыточное давление в цилиндре. 
Другой широко распространенный способ изучения процесса впуска – способ 
с использованием спрямляющей решетки (рисунок 1.2). 
Этот подход отличается от предыдущего тем, что закрученный поток воздуха, 
поступающий в цилиндр установки, направляется по обтекателю на лопатки спрям-
ляющей решетки. Этот закрученный поток воздуха спрямляется, а на лопатках ре-
шетки регистрируется с помощью специального датчика реактивный момент за-
крутки торсиона. Уже спрямленный поток воздуха, проходя сквозь решетку, посту-
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пает через открытое сечение в конце гильзы цилиндра в атмосферу [9]. Рассматри-
ваемый метод позволяет комплексно оценить впускной тракт по величине закрутки 
и по значению коэффициента гидравлического сопротивления. 
 
 
Рисунок 1.2 – Схема установки [9] со спрямляющей решеткой для продувки кана-
лов воздухом под давлением в условиях установившегося потока:  
1 – расходомерное устройство; 2 – головка цилиндров; 3 – рычаг для перемеще-
ния клапана; 4 – гильза цилиндра; 5 – спрямляющая решетка; 6 – вал;  
7 – спиральная пружина; 8 – подшипник качения; 9 – неподвижная траверса;  
10 – обтекатель 
 
Обычно впускные тракты продувают при различных фиксированных подъ-
емах клапана. Для продувки используют головки цилиндров существующих двига-
телей или их модели из макетных материалов в сборе с клапанами узлами. Для под-
бора формы и размеров каналов с оптимальными газодинамическими характери-
стиками изготавливают несколько макетов с разными геометрическими размерами. 
При необходимости форма и размеры каналов изменяются путем подклейки вста-
вок из макетных материалов. Подобное формирование канала позволяет в мини-
мальный отрезок времени с небольшими материальными затратами выявить опти-
мальную конфигурацию каналов. Однако, оптимальной эта конструкция будет 
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только в стационарных условиях течения газов, а в реальном пульсирующем ре-
жиме могут получится совсем другие газодинамических характеристики каналов, 
отличные от тех, что были получены в ходе экспериментов. 
Далее рассмотрим подобные экспериментальные установки, применяемые для 
исследования процесса выпуска в поршневых двигателях. 
В ЦНИДИ для исследования выпускных трактов были изготовлены стенды 
для их статической и динамической продувок [34]. 
Стенд для статической продувки (рисунок 1.3) представляет собой воздушный 
ресивер 1 с устройствами для замера параметров воздуха в нем, магистрали для 
подачи продувочного воздуха 2 с устройством для замера расхода 3. 
 
 
Рисунок 1.3 – Схема стенда [34] для статической продувки выпускных трактов:  
1 – воздушный ресивер; 2 – магистраль для подачи воздуха; 3 – устройство для  
замера расхода; 4 – точка для замера разрежения; 5 – исследуемый трубопровод 
 
Такой стенд позволял определять аэродинамичесие характеристики исследуе-
мых газовоздушных трактов (в частности, коэффициенты сопротивлений), а также 
при необходимости оценить эффект эжекции. 
Стенд для динамической продувки моделей (рисунок 1.4) был предназначен 
для имитации процесса газообмена в динамике, исследования взаимного влияния 
процессов, происходящих в цилиндре, во впускном и выпускном коллекторах с 
учетом взаимодействия газовых потоков из отдельных цилиндров и фаз газорас-
пределения [34]. Из рисунка 1.4 видно, что воздух под давлением от 0 до 0,2 МПа, 
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подавался по трубопроводу 9 в распределительный ресивер 11 через заслонку 10, 
далее воздух через клапан 16 поступал в ограниченный объем 15, который имити-
ровал цилиндры ДВС, после чего воздуха через выпускные каналы 14 в головке 
цилиндров 13 направлялся в выпускной коллектор. Выпускные клапаны открыва-
ются и закрываются от распределительного вала 3, вращаемого электрическим дви-
гателем 1 через муфту 2. Частота вращения вала изменяются путем изменения элек-
трического сопротивления реостата 12, что позволяет моделировать разные ско-
ростные режимы работы двигателя. Требуемый характер изменения давления в пе-
риод выпуска обеспечивается переменой площади суммарного проходного сечения 
автоматических клапанов 16, установленных на выходе из распределительного ре-
сивера и на входе в цилиндр.  
 
 
 
Рисунок 1.4 – Схема стенда [34] для динамической продувки газовоздушных трак-
тов: 1 – электрический двигатель; 2 – соединительная муфта; 3 – распределитель-
ный вал; 4 – крышка; 5 – корпус; 6 – шайба; 7 – термометр; 8 – водяной манометр; 
9 – трубопровод; 10 – заслонка; 11 – распределительный ресивер; 12 – реостат;  
13 – головка цилиндра; 14 – выпускные каналы; 15 – объемы  
(цилиндры); 16 – автоматические клапаны 
 
На описанной выше экспериментальной установке определялись оптимальные 
конструктивные соотношения выпускной системы, а также проводилось ее газоди-
намическое совершенствование. В частности, полученные на рассматриваемых 
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стендах данные о конфигурации конструктивных элементов и соотношения их раз-
меров использовались при изготовлении опытного образца газовоздушного тракта, 
предназначенного для моторных испытаний. 
На основании результатов опытов, проведенных на подобных эксперимен-
тальных установках [34; 35], на протяжении нескольких десятилетий исследова-
лись и создавались выпускные системы с требуемыми газодинамическими харак-
теристиками. Однако, стоит отметить, что данные экспериментальные установки 
обладают рядом серьезных допущений, связанных с особенностями газодинамиче-
ской нестационарности (которая присуща поршневым ДВС), конструктивными 
особенностями двигателей (которые не учитываются в стендах), а также специфи-
кой систем сбора и обработки опытных данных (включая используемую измери-
тельную аппаратуру).  
Далее рассмотрим проблему замера поля скоростей в клапанном узле. Как 
было показано выше, статическая продувка каналов в условиях установившегося 
потока позволяет оценить значения газодинамических характеристик системы 
впуска и способность канала к закрутке заряда. При этом анализируется интеграль-
ный (косвенный) результат эффекта от взаимодействия множества сложных факто-
ров. Вместе с тем, метод не позволяет полностью понять сущность происходящих 
физических явлений. Процесс образования вихрей (закрутки) несколько проясня-
ется, если удается исследовать картину формирования течения в клапанной щели 
или на последнем перед щелью участке впускного канала. Тогда становится воз-
можным оценивать и сравнивать структуру потока воздуха на выходе из клапанной 
щели в цилиндр при различных конструкциях деталей и узлов впускного тракта. 
Для уменьшения гидродинамического сопротивления клапанного узла, луч-
шего использования проходного сечения клапанной щели и получения оптималь-
ной интенсивности вихрей применяется метод замера поля скоростей по перифе-
рии щели клапана. Известно, что определение вектора скорости потока газа явля-
ется довольно сложной задачей в экспериментальной аэродинамике. Необходимо 
также добавить, что поток, вытекающий из клапанной щели, обладает сильной не-
однородностью. При этом, данные исследования проводятся исключительно в 
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условиях установившегося течения потока воздуха в клапанной щели при фикси-
рованной величине открытия впускного клапана. 
Рассмотренные выше методы исследования на статических моделях дают об-
щее (качественное) представление о газодинамических и теплообменных характе-
ристиках процессов газообмена, но при этом они до сих пор остаются актуальными 
ввиду их удобства, простоты и довольно низкой трудоемкости. Исследователи и 
инженеры в основном применяют эти методы только для предварительной оценки 
газодинамического совершенства узлов и деталей впускных и выпускных систем 
[11; 28-31; 36]. При этом, следует подчеркнуть, что для установления закономерно-
стей физического механизма явлений во время процессов газообмена этих методов 
недостаточно и, соответственно, нужны новые экспериментальные подходы к их 
изучению.  
Наиболее полные и достоверные данные о качестве процессов газообмена 
можно получить при исследованиях на действующих поршневых двигателях (см. 
выше). Однако такой подход к исследованиям является довольно трудоемким и до-
рогостоящим, а по ряду причин довольно сложно реализуемым на практике. По-
этому исследователями и инженерами были разработаны комбинированные (рас-
четно-экспериментальные) методы изучения газодинамических и теплообменных 
характеристик потоков во впускных и выпускных трубопроводах поршневых ДВС. 
Рассмотрим некоторые из них. 
Как отмечалось выше, при теоретических и аналитических исследованиях раз-
работка комплекса контрольных параметров (для оценки качества газообмена) и 
методов их определения связана с большим количеством разных допущений и 
сложностью аналитического (математического) описания особенностей геометрии 
газовоздушной системы поршневого ДВС и, соответственно, динамики движения 
газовых потоков во впускных и выпускных трактах, а также цилиндре двигателя.  
Приемлемые результаты исследований процессов газообмена можно получить 
сочетанием физико-математического моделирования и экспериментальных стати-
ческих продувок впускных и выпускных систем. В соответствии с таким подходом 
произведено достаточно много разных исследований [37-39]. Актуальность таких 
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работ состоит в том, что в них показываются либо возможности физико-математи-
ческого моделирования потоков в газовоздушных трактах поршневых ДВС с вери-
фикацией результатов при помощи стационарных продувок на лабораторном 
стенде, либо разрабатывается оригинальная математическая модель процессов га-
зообмена на основе экспериментальных данных, полученных в установившихся 
условиях течения газов или при испытаниях поршневых двигателей. Следует еще 
раз подчеркнуть, что за основу практических всех рассматриваемых исследований 
принимаются экспериментальные данные, которые получены с помощью продувок 
газовоздушных трактов поршневых ДВС в стационарных условиях. 
На основе опыта экспериментальных исследований установлено, что одним из 
наиболее точных и эффективных методов изучения процессов газообмена в порш-
невых ДВС являются опыты на специальных, динамических стендах (моделях дви-
гателей). В подобных исследованиях используется экспериментальная установка – 
натурная модель одноцилиндрового двигателя с электрическим приводом коленча-
того вала, и оборудованная измерительной системой и системой сбора и обработки 
экспериментальных данных [9; 10; 40]. При исследованиях исходят из предполо-
жения, что газодинамические и теплообменные характеристики потоков газа во 
впускной и выпускной системах являются функциями геометрических характери-
стик и частоты вращения коленчатого вала, поэтому для исследований рацио-
нально использовать динамическую модель поршневого ДВС. При этом путем из-
менения геометрических размеров того или иного узла газовоздушного тракта 
установки можно оценить суммарную газодинамическую эффективность этих кон-
структивных решений или их эффективность поэлементно. Чаще всего такие ис-
следования заключаются в определение газодинамических и теплообменных ха-
рактеристик потока (мгновенных значений локального коэффициента теплоотдачи, 
температуры, давления и местной скорости) на разных участках впускной и вы-
пускной систем в зависимости от времени и/или угла поворота коленчатого вала. 
Примером такого типа установок может служить экспериментальный одноци-
линдровый стенд (рисунок 1.5), разработанный на ООО «Уральский дизель-мотор-
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ный завод» (УДМЗ) [41], который позволяет проводить статические и динамиче-
ские продувки впускного и выпускного трактов, а также с некоторыми допущени-
ями имитировать течения в многоцилиндровых двигателях.  
 
 
Рисунок 1.5 – Схема экспериментальной установки [41] для исследования течения 
газов в газовоздушных трактах двигателей семейства ДМ (ООО «УДМЗ»):  
1 – ресивер; 2 – клапанные коробки; 3 – цилиндр; 4, 11 – компрессоры;  
5 – цилиндр-ресивер; 6 – впускной трубопровод; 7 – головка цилиндра;  
8 – выпускной трубопровод; 9 – управляемая заслонка;  
10 – механизм для привода клапанов 
 
Что важно, при исследованиях выполняется геометрическое подобие размер-
ности двигателей семейства ЧН 21/21 (заводское обозначение ДМ-21) и их газовоз-
душных трактов. Например, при динамических и/или статических продувках 
впускного канала в головке отключают привод выпускных клапанов и оставляют 
их закрытыми (см. рисунок 1.5). Ресивер 1 отключают от компрессора 11 и сооб-
щают с атмосферой. Сжатый воздух от компрессора 4 через цилиндр-ресивер 5 с 
давлением, равным давлению наддува для данного двигателя, проходит через ис-
следуемый элемент впускной системы, цилиндр 3 и через ресивер 1 сбрасывается 
в атмосферу. 
В ходе проведения исследований существует возможность определять расход 
воздуха через двигатель, а соответственно, оценивать коэффициент наполнения, а 
также измерять гидравлическое сопротивление газовоздушных трактов и другие 
показатели, характеризующие качество процессов газообмена поршневых ДВС. 
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Сравнение рассмотренных способов исследований процессов газообмена в 
поршневых ДВС позволяет сделать вывод о том, что наиболее оптимальным мето-
дом исследования газодинамических и теплообменных характеристик потоков в га-
зовоздушных трактах двигателей, дающим вполне корректные результаты, явля-
ется создание натурной одноцилиндровой модели поршневого ДВС, приводимой 
во вращение от электрического двигателя.  
Далее обратимся к методам изучения процессов газообмена на действующих 
двигателях. Очевидно, что для исследования газодинамики и теплообмена на дей-
ствующих поршневых ДВС требуются специализированные измерительные при-
боры, способные работать в сложных условиях (высокие температура и давления в 
цилиндре и в выпускных каналах, вибрация, шум). При этом процессы в поршне-
вых ДВС являются нестационарными и периодическими, поэтому измерительная 
система должна обладать соответствующим быстродействием. Все это суще-
ственно усложняет изучение процессов газообмена на действующих двигателях.  
В настоящее время методы натурных исследований на действующих двигате-
лях в основном применяются для изучения и совершенствования процессов газо-
обмена при решении следующих задач [36; 42, 43]: 
 течения газов в выпускной системе и воздуха во впускной системе; 
 доводки систем впуска и выпуска в двигателях с турбонаддувом; 
 анализ влияния завихрения воздуха в процессе впуска на выбросы вредных 
веществ (CO, CH и NOx) с отработавшими газами и т. д.  
Подчеркнем, что исследования процессов на действующем ДВС, когда одно-
временно действует большое количество разных факторов, не дают возможности 
установить закономерности физического механизма конкретного явления, а также 
не позволяют применять высокоточную (исследовательскую) приборно-измери-
тельную аппаратуру. Все это является недостатком натурных исследований на дей-
ствующем двигателе. 
Отдельные результаты изучения газодинамики процесса впуска, полученные 
при натурных исследованиях на действующем двигателе довольно детально опи-
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саны в работе [10]. В этой монографии, в частности, представлена зависимость ско-
рости потока воздуха во входном сечении впускного трубопровода поршневого 
двигателя размерности Ч10,5/12 производства Владимирского тракторного завода 
(рисунок 1.6). В данном исследовании мгновенные значения скорости потока воз-
духа измерялись с помощью термоанемометра постоянного тока. 
 
 
Рисунок 1.6 – Зависимость местной скорости потока воздуха во впускном трубо-
проводе двигателя размерности 10,5/12 от угла поворота коленвала φ при разных 
частотах вращения коленвала n [10]: 1 – 1500 мин-1;   2 – 1250;   3 – 1000 
 
Здесь следует уделить внимание методу термоанемометрии, который из-за 
ряда преимуществ, получил широкое распространение в исследованиях газодина-
мики в различных отраслях науки и техники [9; 10; 44; 45]. В настоящее время су-
ществует большое количество разных схемы термоанемометров в зависимости от 
целей и области научных исследований [46-58]. Наиболее детально общая теория 
термоанемометрии рассмотрена в работах классических авторов [59-61]. Также на 
сегодняшний день существует большое разнообразие конструктивных исполнений 
датчиков термоанемометра [62-65], что также свидетельствует о широком исполь-
зовании этого метода во многих областях народного хозяйства, в том числе и дви-
гателестроении.  
Подробнее рассмотрим вопрос о возможности применения метода термоане-
мометрии для исследования процессов газообмена в поршневых ДВС. Достоинства 
этого метода состоят в следующем:  
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 высокая чувствительность датчика термоанемометра позволяет измерять 
даже небольшие флуктуации величин газовых потоков с малыми амплиту-
дами и периодами изменений;  
 небольшие размеры датчика термоанемометра не вносят существенных из-
менений в динамику газовых потоков во впускных и выпускных трактах 
поршневых ДВС;  
 простота электронной схемы термоанемометра дает возможность удобно ре-
гистрировать выходной аналоговый сигнал термоанемометра с дальнейшей 
его обработкой на ПК.  
Применимость метода термоанемометрии для исследования процессов газо-
обмена в поршневых двигателях также показана в работах [9; 10]. 
При исследованиях газодинамики во впускных и выпускных системах иссле-
дователи и инженеры обычно используют одно-, двух- или трехкомпонентные дат-
чики термоанемометра [9; 10; 52; 59]. Чувствительным элементом датчика термо-
анемометра обычно является нить или пленка из тугоплавких металлов толщиной 
0,5-20 мкм и длиной 0,5-10 мм, которые закрепляют на токопроводящих ножках 
[10; 60; 61]. Датчик обычно устанавливается в головку цилиндра для исследования 
течений газа в камере сгорания или в трубопроводы для определения мгновенных 
значений скорости потока газа.  
Существенным недостатком метода термометрии является сложность опреде-
ления ориентации вектора скорости. При этом главными проблемами являются 
сама методика и конструкция датчика. Несмотря на это, использование термоане-
мометрических методов позволит получить наиболее корректные (из всех извест-
ных способов) данные без значительного влияния на газодинамику и теплообмен, 
свойственные системам впуска и выпуска. 
Таким образом, можно констатировать, что наиболее рациональным способом 
исследования процессов газообмена, дающим полные и достоверные сведения о га-
зодинамике и теплообмене во впускных и выпускных трактах, является создание 
натурной одноцилиндровой модели поршневого ДВС, приводимой во вращение от 
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электрического двигателя. При этом такой способ позволяет создать условия близ-
кие к действующим двигателям и, соответственно, исследовать как газодинамиче-
ские, так и теплообменные показатели процессов газообмена в поршневом ДВС в 
условиях газодинамической нестационарности.  
 
1.2. Газодинамические и теплообменные характеристики  
процессов газообмена поршневых ДВС 
 
Как уже отмечалось выше, высокие эффективные показатели рабочего про-
цесса двигателя могут быть достигнуты только при оптимальных газодинамиче-
ских и тепловых характеристиках потоков в газовоздушных трактах поршневых 
ДВС.  
Очевидно, что процессы впуска и выпуска (газообмена) в поршневых двигате-
лях внутреннего сгорания связаны общим рабочим процессом и, соответственно, 
имеют схожий физический механизм, поэтому их необходимо изучать во взаимо-
связи. При этом исследование процессов газообмена на основе физико-математи-
ческого моделирования или стационарными и квазистационарными методами до-
пустимо лишь для их сравнительной оценки или качественного анализа, поскольку 
рассматриваемые процессы имеют ярко выраженный неустановившийся, динами-
ческий характер. Применение этих методов в иных целях может привести к недо-
пустимым погрешностям, в особенности при изучении циклов современных быст-
роходных поршневых двигателей. 
Следует отметить, что существуют значительные отличия в совершенствова-
ние процессов газообмена в атмосферных и наддувных двигателях. Это связано с 
разным механизмом процессов, происходящих в газовоздушных трактах. В резуль-
тате использование одних и тех же мер совершенствования может привести к абсо-
лютно разным результатам. 
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1.2.1. Газодинамические и теплообменные характеристики про-
цессов в газовоздушных трактах двигателей без наддува 
 
Впускная и выпускная системы поршневых двигателей внутреннего сгорания 
с оптимальными газодинамическими характеристиками должны обеспечивать вы-
сокие эффективные показатели рабочего процесса, а именно, среднее эффективное 
давление, литровую мощность, удельный эффективный расход топлива при удо-
влетворительных экологических показателях.  
Для впускных систем поршневых ДВС существуют две основные задачи, от 
успешного решения которых зависит получение эффективного рабочего процесса: 
достижение оптимальных тепломеханических характеристик потока в каналах и 
конструктивное исполнение впускной системы с заданными газодинамическими и 
теплообменными характеристиками. 
К выпускным системам поршневых двигателей внутреннего сгорания тради-
ционно также предъявляются [9; 66; 67] два основных требования. Во-первых, она 
должна иметь по возможности минимальное гидравлическое сопротивление (в ра-
зумных пределах), которое определяется геометрической конфигурацией выпуск-
ных трубопроводов и газодинамикой течения в них, и в частности, наличием в ка-
налах обратных волн давления. При оптимальной настройке выпускной системы 
будет происходить более полная и быстрая очистка цилиндров двигателя от отра-
ботавших газов (снижение коэффициента остаточных газов), что приведет к увели-
чению мощности и снижению расхода топлива двигателя. Во-вторых, выпускная 
система должна максимально снижать аэродинамический шум, создаваемый при 
работе двигателя. Для этого устанавливаются глушители, которые, в свою очередь, 
создают дополнительное сопротивление всей системы и тем самым ухудшают 
очистку цилиндра от отработавших газов (увеличивают коэффициент остаточных 
газов). Таким образом, при конструировании, доводке или совершенствовании си-
стемы выпуска поршневого ДВС необходимо органично учитывать весьма проти-
воположные требования. При этом в последние десяилетия особенно актуальная 
задача, связанная с нейтрализацией вредных веществ в отработавших газах.  
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Аэродинамическое сопротивление впускной системы непосредственно отра-
жается на уровне суммарных насосных потерь рн и величине коэффициента напол-
нения ηv. Аэродинамическое сопротивление выпускной системы непосредственно 
влияет на коэффициент остаточных газов γ, величину массового расхода газов че-
рез систему Q и уровень суммарных насосных потерь рн. В настоящее время разра-
ботан [9; 66; 67] комплекс параметров, оценивающих уровень аэродинамических 
сопротивлений и интенсивность движения газа в цилиндре. 
Выбор методик, включая определение критериев для доводки газовоздушных 
трактов, определяется поставленными целями исследований и испытаний, а также 
имеющимися экспериментальными ресурсами.  
Окончательную оценку газодинамических качеств каналов в процессе до-
водки проводят непосредственно на двигателе путем определения выходных пока-
зателей эффективности рабочего процесса. Однако этот способ довольно сложный, 
чересчур длительный, трудоемкий и дорогостоящий. При этом рационален путь 
разложения их на частные задачи, т. е. по локальному исследованию и модерниза-
ции отдельных узлов и деталей газовоздушных трактов. В этом случае, как отмеча-
лось выше, для сокращения сроков и снижения стоимости испытаний следует ис-
пользовать динамические модели (натурные образцы двигателей), работающие на 
различных скоростных режимах (с помощью вращения коленчатого вала от элек-
трического двигателя). При таком подходе можно оценить суммарную эффектив-
ность тех или иных конструктивных решений или локальную, поэлементную (по 
отдельным выбранным конструктивным параметрам). В общем виде задачи испы-
таний сводятся к определению тепломеханических характеристик потоков в раз-
личных элементах впускной и выпускной систем (мгновенных значений темпера-
тур, локальной теплоотдачи, давлений, скоростей и расходов) в зависимости от 
угла поворота коленчатого вала. 
Существуют качественные (косвенные) методы исследования, которые позво-
ляют получить общее представление о течении воздуха в канале головки цилиндра, 
в цилиндре и камере сгорания, а также позволяют сравнить влияние различных кон-
структивных решений и их сочетаний на параметры потока.  
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Теперь снова обратимся к зависимостям, представленным на рисунке 1.6. Сле-
дует отметить, что на рисунке показано изменение скорости потока воздуха от угла 
поворота коленвала только в течение процесса впуска, т. е. за период продолжи-
тельностью около 200 град. п.к.в., в то время как остальная информация по другим 
процессам отсутствует. Кроме того, рассматриваемая зависимость получена для ча-
стот вращения коленвала от 1000 до 1500 мин-1, а известно, что у современных дви-
гателей диапазон частот вращения обычно находится в диапазоне от 600 до 
3000 мин-1 и выше. В частности, многие дизель-генераторы работают с номиналь-
ными частотами вращения коленчатого вала 1500 мин-1 и 3000 мин-1. 
Из рисунка 1.6 также видно, что скорость потока во впускном трубопроводе 
не равна нулю перед открытием впускного клапана, а после его закрытия скорость 
воздуха также не обнуляется. Это подтверждает то, что в трубопроводе возникает 
стол воздуха, который движется возвратно-поступательно во впускной системе. 
Данное явление на некоторых двигателях используется для создания динамиче-
ского наддува (подробнее см. ниже). 
Для понимания физических механизмов процессов газообмена важное значе-
ние представляют данные по газодинамическим и теплообменным характеристи-
кам потоков во впускных и выпускных трактах за весь рабочий цикл поршневого 
двигателя и во всем рабочем диапазоне частот вращения коленвала. Такие сведения 
необходимы для эффективного совершенствования процессов впуска и выпуска, 
поисков путей увеличения количества свежего заряда, создания перспективных си-
стем динамического наддува, лучшей очистки цилиндров от отработавших газов, 
снижения шума впуска и выпуска и т.д. 
Далее кратко рассмотрим особенности динамического наддува в поршневых 
двигателях внутреннего сгорания, который может осуществляться разными спосо-
бами. Известно, что на процесс впуска влияют не только фазы газораспределения, 
но и конструкция отдельных узлов и деталей впускного тракта. Движение поршня 
при впуске (увеличение объема цилиндра) приводит к формированию волны про-
тиводавления в случае открытого впускного клапана. Эта волна давления ударяется 
о массу неподвижного атмосферного воздуха на конце впускного трубопровода, 
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после чего отражается от нее и движется обратно к впускному клапану. Таким об-
разом во впускной системе возникает колебательный процесс столба воздуха, ко-
торый иногда используют для увеличения наполнения цилиндров воздухом или 
топливно-воздушной смесью (повышения коэффициента наполнения), чтобы уве-
личить удельную мощность поршневого двигателя [68-70]. Поскольку в этом слу-
чае для увеличения расхода воздуха через впускную систему используются исклю-
чительно газодинамические явления, а не конструктивные решения, то его назвали 
динамическим наддувом. 
При инерционном наддуве каждый впускной трубопровод для отдельного ци-
линдра имеет свою индивидуальную резонаторную трубку, которая соответствует 
акустике трубопровода. В этих резонаторных трубках волны разряжения и сжатия 
могут распространяться независимо друг от друга. Если произвести согласование 
диаметра и длины резонаторных трубок, фаз газораспределения и волн разряжения 
и сжатия, то можно обеспечить повышение качества газообмена (увеличение коэф-
фициента наполнения), а соответственно, и рост мощности поршневого двигателя 
[68, 69, 71, 72]. 
Основной принцип резонансного наддува заключается в том, что в потоке воз-
духа во впускной системе при определенном числе оборотов коленвала могут воз-
никать резонансные колебания, связанные с движением поршня в цилиндре. При 
тщательной доводке геометрии впускной системы это приводит к дальнейшему по-
вышению давления и дополнительному эффекту наддува [68, 69, 71, 73, 74], что 
способствует улучшению эффективных показателей поршневых двигателей внут-
реннего сгорания.  
Вместе с тем вышерассмотренные методы динамического наддува действуют 
лишь в ограниченном диапазоне чисел оборотов коленвала ДВС и требуют весьма 
сложной, трудоемкой и постоянной доводки, т.к. акустические характеристики 
трактов поршневых двигателей при эксплуатации постоянно меняются. 
Очевидно, что данные по газодинамике и теплообмену за полный рабочий 
цикл поршневого ДВС (за 720 град. п.к.в.) могут быть полезны для улучшения про-
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цесса наполнения (например, за счет снижения подогрева воздуха на впуске) и по-
иска методов увеличения расхода воздуха (или топливно-воздушной смести) через 
цилиндры двигателя, что приведет к повышению эффективных показателей двига-
теля. При этом количество вихрей, а также масштаб и интенсивность турбулентно-
сти потока воздуха на впуске имеют важное значение с точки зрения рабочего про-
цесса поршневого ДВС. 
Известно [9-11; 68; 69; 75; 76], что крупномасштабная турбулентность в потоке 
воздуха и относительно быстрое его движение способствуют хорошему перемеши-
ванию воздуха и топлива и, соответственно, обеспецивают достаточно полное сго-
рание с малым количеством токсичных веществ в отработавших газах. 
Одним из способов создания вихрей в потоке воздуха (или смеси) поступаю-
щего в цилиндр является применение заслонки, которая разделяет впускной трубо-
провод на два отдельных канала. Управление потоком свежего заряда осуществля-
ется за счет полного или частичного перекрытия одного из каналов. Также суще-
ствует довольно большое число конструкций каналов в головке блока цилиндров 
для придания тангенциальной (относительно оси канала) составляющей движению 
потока, т. е. закрутки потока воздуха с целью создания и управления вертикаль-
ными вихрями в полости цилиндра поршневого двигателя [77-79]. 
В последние годы при изготовлении поршневых двигателей все чаще приме-
няют конструкцию, так называемого, спирального канала в головке цилиндра с раз-
ными витками, плоскими площадками на внутренней стенке и острыми кромками 
на выходе из канала [80, 81]. Другим аналогичным устройством является спираль-
ная пружина, которая устанавливается во впускном канале головки цилиндра и 
жестко закрепленная одним концом [82]. Она также используется для создания 
крупных вихрей в полости цилиндра поршневого ДВС. 
Далее рассмотрим ряд научно-технических работ, посвященных исследова-
нию и модернизации выпускных систем поршневых ДВС. 
Так в [83] представлены локальные экспериментальные результаты изучения 
структуры потока в выпускном канале головки цилиндра поршневого двигателя, а 
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проведен сравнительный анализ структуры и интегральных характеристик потоков 
газов в стационарных и нестационарных условиях.  
Моделирование нестационарного течения потока газа в выпускном трубопро-
воде осуществлялось на динамической модели 2-хтактного двигателя с клапанно-
щелевой схемой газообмена [84]. В рассматриваемом случае моделирование потока 
газа в нестационарных условиях проведено при одноцикловом действии, т. е. перед 
пуском модели газ в выпускном трубопроводе находился в покое (таким образом 
не учитывались пульсационные эффекты столба воздуха в системе). По результа-
там опытов установлено, что общим признаком течения в выпускном канале го-
ловки цилиндра при стационарных и нестационарных условиях является наличие 
застойной зоны, которая до поворота канала имеет форму кольца, прилегающего к 
стенке, и затем смыкается с другой застойной зоной у выпуклой стенки.  
Анализ процессов в выпускном трубопроводе многоцилиндрового дизеля в ра-
боте [85] показал, что:  
 величина давления в каждый данный момент времени практически не зави-
сит от расстояния между цилиндром, производящим выпуск, и датчиком дав-
ления; 
 максимальная величина давления снижается с уменьшением частоты враще-
ния коленчатого вала и нагрузки поршневого двигателя из-за падения се-
кундного расхода газа (рисунок 1.7); 
 в случае сравнения зависимостей давлений потока газа от угла поворота ко-
ленчатого вала двигателя для отдельных цилиндров в каждом из выпускных 
трубопроводов, результирующие значения изменяются по идентичным зако-
нам, в частности, максимумы давлений соответствуют примерно одним и тем 
же углам поворота коленчатого вала. 
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Рисунок 1.7 – Зависимости давлений p в выпускном трубопроводе от угла  
поворота коленвала φ при разных n, полученные в соседних выпускных трубопро-
водах двигателя [85]: а – первый трубопровод;   б – второй трубопровод (*); 
1 – n = 740 мин-1;   2 – n =  675;   3 – n =  555;    
3* – n =  615;   4 – n =  490;   4* – n =  580  
 
В работе [86] проблема повышения эффективности очистки цилиндров от от-
работавших газов на режимах средней частоты вращения коленвала решается уста-
новкой между выпускными трубопроводами перепускной трубы или размещением 
перед ними дроссельной заслонки, при этом для каждого режима существует своя, 
оптимальная степень дросселирования. Если в период перекрытия клапанов волна 
давления за выпускными клапанами имеет положительное значение, давление в ци-
линдре растет и препятствует полноценному поступлению воздуха в камеру сгора-
ния, из-за этого уменьшается коэффициент наполнения и, соответственно, увели-
чивается коэффициент остаточных газов. Все это ухудшает условия сгорания 
смеси, а следовательно, эффективные показатели поршневого ДВС. Если же в пе-
риод перекрытия клапанов волна давления за выпускным клапаном имеет отрица-
тельное значение, то очистка цилиндра от отработавших газов улучшается, повы-
шается коэффициент наполнения, соответственно, это приводит к улучшению про-
цесс сгорания и расту эффективность ДВС.      Поэтому длина выпускного трубо-
провода рассчитывается таким образом, чтобы в определенном диапазоне частоты 
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вращения коленчатого вала волновой процесс в выпускном трубопроводе в период 
перекрытия клапанов обеспечивал бы за выпускным клапаном волну разрежения, 
на других режимах размеры выпускного трубопровода должны обеспечивать вос-
произведение отраженной первичной положительной волны за период перекрытия, 
вызывая соответствующее повышение или понижение крутящего момента. 
В некоторых случаях заслонку особой формы можно установить в трубопро-
воде таким образом, что она одновременно будет дросселировать все выпускные 
трубопроводы [86]. Одним из недостатков подобных технических решений можно 
назвать сложность конструкции выпускной системы с управляемой заслонкой (с 
системой электропривода). Другим недостатком является существенный рост тем-
пературы выпускных газов при максимально открытой заслонке, что потребует 
производства деталей и узлов системы из жаропрочных (дорогостоящих) материа-
лов. ……………………………………………………………………………………… 
В работе [87] приведены результаты изучения особенностей процесса газооб-
мена на разных режимах работы бензинового двигателя (рисунок 1.8).  
Опытные диаграммы р = f(φ) и T = f(φ) позволили подтвердить некоторые осо-
бенности процессов газообмена в бензиновых ДВС. Было установлено, что в вы-
пускной системе бензинового двигателя имеют место интенсивные волновые про-
цессы. При это на низких частотах вращения коленчатого вала к выпускному кла-
пану могут подходить не только волны давления, но и волны разрежения. Послед-
ние могут попадать в полость цилиндров, в результате чего картина протекания 
давления в процессе выпуска сильно отличается от классической. 
Отдельной темой ряда исследований является влияние высоты подъема вы-
пускного клапана на газодинамические и теплообменные характеристики процесса 
выпуска [88, 89]. В рассматриваемых работах получены зависимости давления в 
выпускном трубопроводе от числа оборотов коленвала, угла поворота и высоты 
подъема клапана. Данная тема является частной задачей совершенствования про-
цессов газообмена и улучшения конструкции выпускной системы, которые обоб-
щены в работах [89-92]. 
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Рисунок 1.8 – Зависимости давлений ps, pт и температур Тт [87] в выпускном  
трубопроводе от угла поворота коленвала φ: а – дизель фирмы «Строк»; 
б – дизель фирмы «Бурмейстер и Вайн»  
 
Следует отметить, что одной из приоритетных задач является снижение шума 
выпуска в поршневых ДВС. Этой теме посвящен ряд работ [93-96], в которых ана-
лизируются источники шума в процессе выпуска и предлагаются различные кон-
структивные мероприятия, позволяющие снизить этот шум.  
Таким образом, результаты исследований и испытаний большого количества 
конструкций газовоздушных трактов свидетельствуют о недостаточной эффектив-
ности традиционных подходов к изучению и совершенствованию процессов газо-
обмена, основанных на приближении о стационарном течении в трубопроводах. 
Можно отметить случаи несоответствия прогнозируемых и действительных пока-
зателей качества газообмена, расходных и эффективных характеристик двигателя 
от геометрических размеров газовоздушных трактов [83].  
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Как тенденцию, можно отметить стремление исследователей к созданию на 
впуске крупных разнонаправленных вихрей. Считается, что поток воздуха должен 
в основном содержать только крупномасштабную турбулентность. Это приводит к 
улучшению смесеобразования и сгорания топлива в бензиновых и дизельных дви-
гателях внутреннего сгорания. В результате улучшаются его технико-экономиче-
ские показатели и снижается количество вредных выбросов с отработавшими га-
зов. 
Примечательно, что в литературе фактически отсутствуют сведения о подхо-
дах к улучшению качества газообмена за счет поперечного профилирования кана-
лов. Как известно [97; 98], изменение формы поперечного сечения канала суще-
ственно влияет на структуру и характер течения потока в трубопроводе. 
На основании проведенного обзора можно заключить, что на сегодняшний 
день в литературе наблюдается нехватка однозначной и цельной информации о га-
зодинамике процессов газообмена, а именно:  
 о влиянии газодинамической нестационарности процессов во впускных и вы-
пускных трактах на показатели качества газообмена поршневых ДВС; 
 об изменении мгновенных значений местных скорости и давления потока га-
зов от угла поворота коленвала за полный рабочий процесс двигателя (за 720 
град. п.к.в) в условиях газодинамической нестационарности;  
 о влиянии аэродинамического сопротивления на газодинамику процессов 
впуска и выпуска;  
 о масштабе турбулентности возникающей в газовоздушных трактов поршне-
вых ДВС с турбонаддувом и без;  
 о влиянии газодинамической нестационарности на расходные и теплообмен-
ные показатели в газовоздушных трактах ДВС.  
Наиболее актуальные задачи совершенствования процессов газообмена в 
поршневых ДВС состоят в разработке методов увеличения расхода воздуха через 
цилиндры двигателя и лучшей очистки цилиндров двигателя от отработавших га-
зов с минимальными конструктивными доработками газовоздушных систем.  
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Далее рассмотрим актуальные задачи, связанные с теплообменными харак-
теристиками потоков газа в процессах впуска и выпуска в поршневых двигателях.  
Исследование теплообмена в разных элементах и системах двигателей осу-
ществлялось для первых тепловых двигателей, разработанных Жан Этьен Ленуар, 
Николаус Август Отто и Рудольф Кристиан Карл Дизель. В первую очень исследо-
ватели и инженеры внимание уделяли изучению теплообмена в полости цилиндра 
поршневого ДВС, т.е. в камере сгорания. Одними из первых работ по этому науч-
ному направлению являются монографии Р. Дизеля и В. И. Гриневецкого [99, 100]. 
Однако только работа В. И. Гриневецкого [100] стала практической основой 
для развития теории теплообмена в поршневых двигателях. Основной материал 
рассматриваемая монография посвящен тепловому (термодинамическому) расчету 
процессов в КС поршневых ДВС, но в ней также содержится информация о тепло-
обменных характеристиках газовых потоков в процессах впуска и выпуска. В част-
ности, в монографии представлены статистические данные о значении тепловых 
потоков в выпускных трубопроводах, об интенсивности подогрева воздуха в про-
цессе впуска, а также формулы для расчета характеристик газа в начале и конце 
процессов впуска и выпуска. Данное направление в дальнейшем развивали его по-
следователи Н. Р. Брилинг и Е. К. Мазинг. 
Например, В. Нуссельт получил формулу для расчета коэффициента теплоот-
дачи в камере сгорания поршневого ДВС [101]. Н. Р. Брилинг в работе [102] уточ-
нил уравнение В. Нуссельта и явно показал, что для каждого конкретного двигателя 
(учитывая его тип, размерность, быстроходность, способ смесеобразования и сго-
рания, уровень форсирования и др.) локальные коэффициенты теплоотдачи 
должны уточняться по результатам экспериментов на действующем ДВС. 
Далее исследователи и инженеры стали решать уже более локальные задачи в 
разных элементах и системах поршневых двигателей. Так, в 20-м веке развитием 
теории рабочих процессов ДВС и изучением теплообмена в различных его систе-
мах и элементах активно занимались отечественные и зарубежные специалисты. 
Существенный вклад в создании и развитии этого направления отводится работам 
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А. С. Орлина (методы расчета процессов газообмена), М. Г. Круглова, Ю. А. Гри-
шина, Л. В. Грехова, В. Г. Дьяченко (нестационарные газодинамические процессы), 
С. Г. Роганова, Г. Н. Мизернюка (газовый анализ), Н. А. Иващенко (конструирова-
ние и расчет поршневых двигателей), Р. З. Кавтарадзе (теплообмен), М. М. Ви-
херта, Ю. Г. Грудского, Б. Х. Драганова, В. С. Обухова (оптимизация впускных и 
выпускных систем), А. А. Балашова, А. Е. Свистулы (исследование и модернизация 
газовоздушных систем), Б. А. Шароглазова (моделирование процессов и рабочего 
цикла поршневых ДВС), В. С. Кукиса (модернизация поршневых двигателей и си-
ловых установок на их базе) и др. Также можно выделить российских авторов из-
вестных учебников и монографий в области двигателестроения: В. А. Ваншейдт, 
Н. Н. Иванченко, И. И. Вибе, В. Н. Луканин, Г. А. Варшавский, Н. Х. Дьяченко,  
Р. М. Петриченко, Н. М. Глаголев, А. Н. Воинов, Н. Ф. Разлейцев, Б. М. Гончар,  
А. С. Лышевский, М. М. Масленников, Б. С. Стечкин, В. В. Махалдиани,  
Д. А. Портнов, Ю. Б. Свиридов, А. И. Толстов, А .С. Соколик, М. С. Ховах и других. 
Из зарубежных изданий наиболее авторитетными являются книги авторов Г. Мер-
кера, Дж. Хейвуда, Г. Вошни, Х. Хироясу, А. Урлауба, Р. Пишингера. 
Исследование теплообмена потока газов во впускных и выпускных системах 
является отдельным (самостоятельным) направлением в развитии поршневых дви-
гателей. Изучению этих вопросов рассматривается в большом количестве научно-
технической литературы, в частности в [103-106]. Анализ литературы показывает, 
что теплообмен потоков газа в газовоздушных трактах ДВС довольно хорошо изу-
чен в статических условиях продувки систем. При этом, следует отметить, что как 
и в случае с газодинамикой, для условий гидродинамической нестационарности су-
ществуют серьезные пробелы в имеющейся информации. В ходе развития теории 
теплообмена во впускных и выпускных системах ДВС проведено достаточно много 
расчетно-аналитических работ и работ на основе физико-математического модели-
рования, а также проведено большое количество экспериментальных исследова-
ний. В результате комплексного исследования процессов газообмена было предло-
жено большое количество показателей, характеризующих теплообмен в процессах 
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впуска и выпуска, по которым можно оценивать качество конструкции газовоздуш-
ных трактов [103, 104].  
На сегодняшний день изучению теплообмена в процессе впуска уделяется не-
достаточное внимание. Это связано с тем, что раньше считалось, что совершенство-
вание теплообмена в выпускной системе, камере сгорания и цилиндре являются 
более результативными с точки зрения повышения эффективных показателей 
поршневых двигателей. Однако на данный момент развитие теории и практики в 
двигателестроении достигло такого уровня, что увеличение любого показателя 
ДВС даже на несколько десятых процента является значительным результатом для 
специалистов. С учетом факта, что традиционные направления совершенствования 
рассматриваемых узлов и систем уже не дают значительного роста эффективных 
показателей ДВС, поэтому в настоящее время специалисты ищут принципиально 
новые направления совершенствования рабочих процессов и систем поршневых 
двигателей. Одним из возможных (и перспективных) направлений является совер-
шенствование теплообмена в процессах газообмена, поскольку это позволит, в 
частности, повысить коэффициент наполнения, уменьшить подогрев свежего за-
ряда и снизить температурные напряжения на основных узлах и деталях впускной 
и выпускной систем системы, а также повысить эффективность совместной работы 
двигателя и турбокомпрессора. 
В литературе можно отметить статьи [107-110], связанные с оценкой влияния 
интенсивности вихревого движения свежего заряда в процессе впуска на тепловые 
напряжения в деталях двигателя (впускного и выпускного клапана, головки цилин-
дра, поверхностей цилиндропоршневой группы). Эти работы имеют фундамен-
тальный характер; они базируются на решении нелинейных уравнений Фурье-
Остроградского и Навье-Стокса, а также физико-математическом моделировании 
процессов с использованием этих уравнений. Однако, принимая во внимание мно-
жество допущений во время расчетов (моделирования), их результаты могут быть 
приняты лишь за базу для дальнейших экспериментальных исследований и/или мо-
гут являться оценочными для инженерных методик. В работах [109, 110] представ-
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лены экспериментальные данные об исследовании локальных нестационарных теп-
ловых потоков в полости камеры сгорания дизельного двигателя при изменении 
интенсивности завихрения воздуха во впускном тракте.  
Рассмотренные выше исследования по теплообмену в процессе впуска факти-
чески не затрагивают оценку и анализ влияния газодинамической нестационарно-
сти процессов на интенсивность теплоотдачи во впускном трубопроводе ДВС. В 
свою очередь, от интенсивности локальной теплоотдачи в значительной степени 
зависит уровень подогрева воздуха (топливно-воздушной смеси) и термические 
напряжения во впускном трубопроводе. При этом уровень подогрева воздуха (топ-
ливно-воздушной смеси) влияет на плотность потока воздуха и, соответственно, на 
массовый расход воздуха, который во многом определяет вырабатываемую порш-
невым двигателем эффективную мощность. Снижение интенсивности локальной 
теплоотдачи во впускной системе может уменьшить температурную напряжен-
ность ее деталей и узлов и тем самым позволит повысить надежность двигателя в 
целом. Поэтому изучение и решение этой проблемы является актуальной задачей 
для развития двигателестроения. 
Что касается теплообмена в процессе выпуска, то она всегда являлась актуаль-
ной темой для отечественных и зарубежных исследователей. В частности, данным 
направлением активно занимаются в ведущем российском техническом вузе МГТУ 
имени Н. Э. Баумана, а также в ЮУрГУ, АлтГТУ им. И. И. Ползунова, ВлГУ и 
многих других. В частности, можно отметить некоторые работы направленные на 
изучение охлаждения головки цилиндра в процессе выпуска [111], оценке темпе-
ратурных напряжений выпускных клапанов [113; 114], влиянию температуры от-
работавших газов на напряженно-деформированное состояние деталей выпускной 
системы [112]. 
Основываясь на вышеизложенном, можно сформулировать наиболее важные 
проблемы в плане изучения локальной теплоотдачи в газовоздушных трактах 
поршневых ДВС: 
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 определение мгновенного локального коэффициента теплоотдачи во впуск-
ных и выпускных трактах поршневых ДВС при разных числах оборотов ко-
ленвала; 
 выявление влияния газодинамической нестационарности на механизм ло-
кальной теплоотдачи в газовоздушных трактах; 
 установление степени воздействия локальной теплоотдачи при пульсирую-
щем течении газового потока на тепловую напряженность основных деталей 
систем впуска и выпуска поршневого двигателя. 
Следует подчеркнуть, что на сегодняшний день в инженерных расчетах 
обычно применяют данные продувок в стационарных условиях, что является не со-
всем корректным подходом, поскольку газодинамическая нестационарность 
сильно влияет на локальную теплоотдачу в трубопроводах. Исследования многих 
авторов (экспериментальные и на основе численного моделирования) доказывают, 
что существуют значительные отличии осредненного коэффициента теплоотдачи в 
нестационарных условиях от его величины в стационарном случае. При этом в не-
которых случаях отличие достигает трехкратного значения. Одной из возможных 
причин такой разницы является особая перестройка турбулентной структуры по-
тока при нестационарных условиях течения газов [115-118]. 
Например, в работе [119] установлено, что в результате воздействия на газо-
вый поток газодинамической нестационарности (исследовалось его ускорение) в 
потоке происходит постоянная перестройка кинематической структуры, которая 
приводит к снижению интенсивности процессов теплообмена. В рассматриваемой 
работе установлено, что ускорение потока вызывает увеличение пристеночных ка-
сательных напряжений примерно в 2-3 раза, что приводит к снижению локальных 
коэффициентов теплоотдачи примерно во столько же раз. 
Таким образом для расчета величины подогрева воздуха (топливно-воздуш-
ной смеси) или охлаждения отработавших газов поршневых ДВС и определения 
температурных напряжений во впускных и выпускных трубопроводах необходимы 
данные о мгновенной локальной теплоотдаче в них, поскольку расчеты, основан-
ные на результатах статических продувок, могут привести к серьезным ошибкам 
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(недопустимым даже для инженерных расчетов) при определении коэффициента 
теплоотдачи в газовоздушных трактах двигателей. 
 
 
1.2.2. Газодинамические и теплообменные характеристики  
процессов во впускных и выпускных системах  
двигателей с наддувом 
 
Специфическая газодинамика потоков во впускных и выпускных трактах ДВС 
с турбонаддувом оказывает влияние на наполнение цилиндра, состав смеси, 
очистку цилиндров от отработавших газов и другие показатели качества газооб-
мена, и соответственно, на рабочий процесс (цикл) поршневого двигателя.  
Имеющиеся во впускных и выпускных трактах колебания (пульсации) газовых 
потоков могут вызвать существенные отличия в протекании рабочего процесса в 
отдельных цилиндрах многоцилиндровых двигателей. Экспериментальные иссле-
дования указывают, что значительные колебания (пульсации) давления во впуск-
ном и выпускном трактах приводят к существенному уменьшению КПД компрес-
сора и турбины ТК. Соответственно эти колебания (пульсации) газовых потоков 
могут привести к ухудшению технико-экономических показателей ДВС в целом.  
В известной литературе, посвященной теории рабочих процессов и конструи-
рованию поршневых ДВС с турбонаддувом и без, установка турбокомпрессора рас-
сматривается как действенный метод увеличения массового расхода воздуха через 
цилиндры двигателя, что приводит к увеличению удельной мощности и улучше-
нию его технических характеристик [2; 66; 120; 121]. Исследованию и совершен-
ствованию впускных и выпускных систем наддувных поршневых ДВС посвящены 
научно-технические работы [9; 10]. Однако в них исследования проводились, в ос-
новном методами физико-математического моделирования и/или эксперимен-
тально посредством продувок трактов ДВС в стационарных условиях. Следует под-
черкнуть, что в литературе фактически не затрагивается проблема о роли ТК в фор-
мировании механизма процессов (формировании внешней турбулентности из-за 
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механического воздействия лопаточного аппарата на поток), происходящих в трак-
тах. В указанной выше литературе с газодинамической точки зрения турбину тур-
бокомпрессора обычно рассматривают как статический элементом газовоздушного 
тракта, создающую местное гидравлическое сопротивление и вместе с тем, являю-
щуюся техническим способом повышения удельной мощности поршневого двига-
теля. При этом, очевидно, что установка ТК приведет к существенному изменению 
тепломеханических характеристик потоков воздуха на впуске и газа на выпуске, 
выражающееся, в частности, в появлении колебаний потока разной природы. 
Как отмечалось выше, на данный момент существует достаточно большое ко-
личество литературы, в которой рассматриваются различные конструкции и ком-
поновки газовоздушных трактов поршневых двигателей внутреннего сгорания с 
турбонаддувом и без. Однако в данных работах практически отсутствует обосно-
вание предлагаемых конструктивных решений на основе анализа газодинамиче-
ских и теплообменных характеристик процессов впуска и выпуска. Только в от-
дельных монографиях [9; 10] приводятся расчетно-аналитические и эксперимен-
тальные данные по результатам расчетов, исследований, испытаний и эксплуата-
ции, подтверждающие рациональность того или иного конструктивного (техноло-
гического) решения. Таким образом можно отметить, что до настоящего времени 
недостаточное внимание уделяется научно-исследовательскому обеспечению про-
ектирования впускных и выпускных систем поршневых ДВС. 
Как и в случае безнаддувных двигателей актуальным направлением является 
физико-математическое моделирование процессов во впускной и выпускной систе-
мах ДВС [122-129]. Однако, как отмечалось выше, рассматриваемые исследования 
опять же не учитывают нестационарность течения потока, характерного для двига-
телей с турбокомпрессором. Поэтому они могут рассматриваться исключительно 
как дополнение или базу для экспериментальных исследований на динамических 
моделях или реальных двигателях. 
В литературе также можно найти описание довольно большого количества 
экспериментальных установок для изучения процессов газообмена поршневых 
двигателей с турбонаддувом [130-135]. Однако и в этих работах исследования чаще 
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всего проводились в статическом, реже динамическом режимах течений воздуха и 
газов с замером средних значений параметров потока.  
Рассмотрим некоторые показательные работы, направленные на совершен-
ствование процессов газообмена в двигателях с турбонаддувом. 
В работе [136] исследовались проблемы взаимодействия закрутки и турбули-
зации потока как самостоятельных факторов процесса сгорания. Осуществлялось 
изменение конфигурация впускного канала в головке цилиндра и максимальная вы-
сота подъема впускного клапана для того, чтобы скорость течения и вихревое от-
ношение варьировались в широких пределах. 
Работа [137] посвящена экспериментальному исследованию осредненной и 
пульсационной скорости потока воздуха в цилиндре вблизи впускного клапана в 
условиях стационарной продувки, а также влиянию конфигурации впускного ка-
нала в головке цилиндров на кинематику движения воздушного потока в нем. 
В [138] изучался клапанный узел с определением расхода воздуха, потери дав-
ления и частоты вращения закрученного потока воздуха в цилиндре. Показано, что 
улучшить газодинамические характеристики впускной системы можно за счет при-
менения козырька (ширым) на тарелке впускного клапана. Однако это приводит к 
некоторому увеличению гидравлического сопротивления клапанного узла. 
В работе [132] подтверждаются классическое утверждение, что скоростные ха-
рактеристики потока воздуха во впускном тракте должны быть оптимальными в 
широком диапазоне чисел оборотов коленчвала поршневого ДВС. Так чрезмерно 
низкая скорость потока ухудшает наполнение цилиндра вследствие снижения эф-
фекта дозарядки, а слишком высокая скорость приводит к повышенным гидравли-
ческим потерям на впуске (и опять же к уменьшению коэффициента наполнения).  
Влияние разных конструктивных и режимных параметров на расходные ха-
рактеристики во впускной системе двигателя с турбонаддувом определено в усло-
виях стационарной продувки в [138; 139].  
В ЦНИДИ была разработана [140] выпускная система дизелей с высоким и 
сверхвысоким турбонаддувом, оборудованная дополнительной камерой сгорания. 
50 
Система содержит как обычные элементы выпускных систем (выпускной трубо-
провод, клапаны, каналы в головке цилиндров, соединительные патрубки), так и 
узлы соединения дополнительной камеры сгорания с выпускным трубопроводом. 
Специальная конфигурация узла соединения КС и выпускного трубопровода 
должна обеспечивать постоянный поток продувочного воздуха, который поступает 
через байпас из системы впуска в камеру сгорания, и исключить заброс отработав-
ших газов двигателя в полость КС. Заброс газов может быть исключен за счет со-
здаваемой отработавшими газами поршневого ДВС эффекта эжекции, который 
обеспечивается геометрическими соотношениями размеров выпускного трубопро-
вода и элементов полостей дополнительной камеры сгорания. 
Рассмотрим некоторые направления исследований, связанные с изучением те-
чений газовых потоков после компрессора ТК. 
Известно, что подвод энергии к потоку в рабочем колесе центробежного ком-
прессора, вызывающий повышение давления, опережающее рост температуры воз-
духа, приводит к повышению коэффициента наполнения [141].  
Особенности газодинамических процессов (повышенная степень турбулент-
ности) во впускной системе поршневого двигателя внутреннего сгорания с турбо-
наддувом связаны с возмущением потока в компрессоре. Это воздействие усилива-
ется по мере приближения турбокомпрессора к режимам помпажа, а также отра-
женными от клапанного узла волнами давления, распространяющимися по впуск-
ным трубопроводам [142].  
Исследование турбулентности, генерируемой колесом центробежного ком-
прессора ТК, приведено в [143, 144]. В первой из них измерение профиля турбу-
лентных пульсаций и средней скорости на выходе из сборной улитки компрессора 
ТКР14 показало, что уровень интенсивности турбулентности составляет 5-6 % в 
ядре потока, и возрастает до 8-9% на периферии. Опыты проводились в режиме 
продувки центробежного компрессора без вращения рабочего колеса при расходах 
воздуха ниже номинальных в 2,0-2,5 раза. Таким образом рассматриваемый метод 
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не позволял создавать пульсации, возбуждаемые самим рабочим колесом. Полу-
ченный уровень интенсивности турбулентности всего в 2-3 раза превышает соот-
ветствующий уровень при течении воздуха в трубопроводах. 
В работе [144] представлены результаты экспериментальных исследований 
турбулентности воздушного потока за центробежным компрессором ТК во впуск-
ном трубопроводе работающего двигателя. Установлено, что на выходе из ком-
прессора ТК интенсивность турбулентности составляет 13-15 %, и далее по длине 
тракта возрастает до уровня 30-50 % при одновременном уменьшении средней ско-
рости потока, что объясняется уменьшением расхода воздуха через наиболее уда-
ленную часть трубопровода. Таким образом показано, что возмущение потока воз-
духа вращающимся рабочим колесом компрессора ТК и его газодинамическая не-
стационарность, связанная с циклическим характером работы ДВС, приводят к уве-
личению интенсивности пульсационных составляющих скорости до 30-50 %. 
Таким образом следует отметить, что у исследователей и инженеров не сло-
жилось общего мнения о роли турбулентности в газовоздушных трактах: положи-
тельна или отрицательна она в отдельных процессах и в цикле в целом. 
В большинстве научно-исследовательских и опытно-конструкторских работ, 
направленных на исследование процессов газообмена в газовоздушных трактах 
двигателей с турбонаддувом чаще всего не затрагиваются вопросы влияния газо-
динамики на интенсивность теплоотдачи, которая определяет уровень подогрева 
воздуха (топливно-воздушной смеси) во впускной системе, и тепловую напряжен-
ность в выпускной системе. Влияние теплообмена в газовоздушных трактах на по-
казатели цикла поршневого ДВС с турбонаддувом и прочность его основных си-
стем и узлов является многофакторным и весьма сложным.  
Изучение вопросов, связанных с температурой газовых потоков во впускном 
и выпускном трубопроводах, актуально по следующим основным причинам 
[145; 146]: 
 дополнительный подогрев воздуха, поступающего в двигатель, повышает 
термическую напряженность основных деталей цилиндропоршневой 
группы, что может привести к снижению надежности поршневого ДВС; 
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 для подачи в двигатель того же количества подогретого воздуха требуется 
более высокая степень повышения давления в компрессоре ТК и, соответ-
ственно, более высокая (в квадрате) частота вращения ротора турбокомпрес-
сора, поэтому повышается механическая напряженность деталей двигателя и 
ТК, что также может привести к снижению надежности ДВС; 
 снижение пульсаций и интенсивности локальной теплоотдачи на протяжении 
как впускного, так и выпускного тракта позволяет уменьшить величину тер-
мических напряжений в их конструктивных элементах и, соответственно, 
увеличить моторесурс поршневого двигателя. 
Дополнительно отмечается, что особо важное влияние на рабочий процесс 
ДВС с ТК оказывают процессы теплообмена в выпускном трубопроводе, поскольку 
повышение температуры отработавших газов, связанное как с увеличением темпе-
ратуры окружающей среды, так и с ухудшением процесса сгорания, может приве-
сти к изменению режимов совместной работы двигателя и агрегата наддува [147]. 
 
 
1.3. Выводы и постановка задач исследования 
 
Изучив экспериментальные установки, методы исследований и получив пред-
ставления о механизме процессов газообмена, происходящих в газовоздушных 
трактах, рассмотрим основные требования к впускным и выпускным системам 
поршневых двигателей. 
Впускные и выпускные системы проектируют, исходя из условий обеспечения 
следующих многофункциональных требований: 
1. Возможно более высокого значения коэффициентов наполнения и коэффи-
циента остаточных газов, которые являются характеристиками, определяющими 
оптимальные значения технико-экономических показателей двигателей, уровни 
дымности и токсичности отработавших газов. ……………………………………….. 
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Общей рекомендацией [148] для совершенствования газовоздушных трактов 
является выполнение каналов плавных очертаний для предотвращения резких из-
менений направления потока и площади проходного сечения. В частности, для рав-
номерного распределения свежего заряда по цилиндрам впускные трубопроводы 
делают круглой или слегка овальной формы. Однако, в литературе фактически нет 
данных по исследованию влияния каналов с поперечными сечениями в форме квад-
рата и треугольника во впускных и выпускных системах на газодинамические и 
теплообменные характеристики процессов газообмена. 
Другой общей рекомендацией для повышения качества газообмена является 
конструирование впускных и выпускных систем с минимальным гидравлическим 
сопротивлением.  
Например, на основании руководств по эксплуатации различных производи-
телей двигателей, можно привести следующие данные по впускным и выпускным 
системам различных двигателей. Так общее сопротивление впускной системы га-
зовых двигателей Caterpillar G3600-G3300 ограничено максимальным значением 
3,8 кПа. Значение же противодавления системы выпуска этих двигателей лимити-
ровано значением 6,7 кПа в двигателях с турбонаддувом и 3,0 кПа в случае без него. 
Известно, что слишком большое сопротивление выпускной системы может вызвать 
повышение температуры отработавших газов и соответственно привести к потере 
мощности. 
Фирма Cummins для двигателей серий К38 и К50 устанавливает максимально 
допустимое сопротивление впускной системы на уровне 5,05 кПа с чистым филь-
трующим элементом и 6,05 кПа с загрязненным фильтром. Максимальное же про-
тиводавление системы выпуска у данных двигателей составляет 1,0 кПа. 
Отечественный производитель двигателей грузовых автомобилей КАМАЗ 
ограничивает максимально допустимое сопротивление впускной системы на 
уровне 6,86 кПа, а по выпускной системе данные отсутствуют. 
Такое внимание производителей поршневых двигателей к гидравлическому 
сопротивлению газовоздушных трактов свидетельствует о важности исследования 
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газодинамики и теплообмена во впускных и выпускных трубопроводах с фильтру-
ющими элементами (создающими разную величину гидравлического сопротивле-
ния). ……………………………………………………………………………………… 
2. Оптимальной зависимости коэффициента наполнения от числа оборотов 
коленвала (от холостого хода до номинальных и соответствующих режиму макси-
мального крутящего момента), которая определяет динамические показатели 
поршневого ДВС. ……………………………………………………………………… 
Данное требование обычно достигается тщательной конструктивной и техно-
логической доводкой отдельных узлов и деталей впускной системы поршневого 
двигателя. 
3. Минимального подогрева воздуха, от которого зависит масса воздушного 
заряда цилиндров, пропорционального произведению плотности воздуха на коэф-
фициент наполнения. ………………………………………………………………… 
Минимального подогрева воздуха можно добиться за счет стабилизации тече-
ния потока воздуха во впускном трубопроводе и, соответственно, снижения интен-
сивности локального коэффициента теплоотдачи. 
4. Минимального нагрева стенок выпускного трубопровода в поршневых 
ДВС с турбонаддувом. Это необходимо для того, чтобы увеличить количество теп-
лоты, которое может полезно сработать в турбине ТК, а не «уйти» в стенки выпуск-
ного трубопровода. ……………………………………………………………………. 
Для выполнения этого требования необходимы детальные исследования ло-
кальной теплоотдачи в выпускном тракте конкретного поршневого ДВС с целью 
нахождения способов совершенствования теплообмена в процессе выпуска. 
5. Возможно меньшего разброса цикловых подач воздуха по отдельным ци-
линдрам, что позволяет свести к минимуму неравномерность состава горючей 
смеси, уменьшить разбег величин энергии смесеобразования и, соответственно, 
обеспечить лучшее сгорание, что позволит снизить выбросы токсичных веществ и 
сажи с отработавшими газами. ………………………………………………………… 
6. Использование динамических явлений колебательного столба газов в тру-
бопроводах между цилиндрами и объединяющим их ресивером. ………………… 
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Колебания столба воздуха во впускной системе в течение рабочего цикла дви-
гателя можно использовать для создания, так называемого, динамического над-
дува, что приведет к увеличению коэффициента наполнения поршневого двига-
теля. 
В выпускной системе поршневого ДВС, соединяя выпускной трубопровод с 
несколькими цилиндрами, можно добиться того, чтобы активный выпуск происхо-
дил из одного цилиндра; в это время в других цилиндрах будет происходить напол-
нение и принудительный выпуск. Выпускной трубопровод в этом случае делают в 
виде асимметричного эжектора, который во время активного выпуска из одного 
цилиндра подсасывает газы из другого (т. е. используют эффект эжекции в про-
цессе выпуска). 
При этом, известно, что общая компоновка впускного тракта и конструкция 
отдельных его узлов и деталей определяют эффективность процессов наполнения 
и смесеобразования. Например, на одном и том же дизеле разность по мощности и 
топливной экономичности между вариантами с «удачной» и «неудачной» кон-
струкцией впускной системы при прочих равных условиях может доходить до  
20 %, а по дымности и токсичности отработавших газов до 50 % [148].  
При этом всегда нужно помнить, что вследствие большой сложности газоди-
намических и теплообменных процессов, протекающих во впускных и выпускных 
системах поршневых двигателей, их доводку следует проводить только на основа-
нии результатов экспериментальных исследований [148]. 
Таким образом следующие задачи диссертационной работы могут быть сфор-
мулированы после проведенного анализа литературных данных (они также пред-
ставлены во введение). 
1. Установить степень газодинамической нестационарности газовых потоков 
во впускных и выпускных трубопроводах поршневых ДВС и на этой основе прове-
сти анализ ее влияния на локальную теплоотдачу; …………………………………… 
2. Разработать методики исследования тепломеханических процессов во 
впускных и выпускных трубопроводах поршневых двигателей с учетом газодина-
мической нестационарности; ………………………………………………………… 
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3. Выявить физические особенности газодинамических условий теплоотдачи 
высокочастотного, пульсирующего потока в газовоздушных трактах двигателей; 
4. Установить влияние конфигурации газовоздушных трактов и наличия до-
полнительных элементов в системах впуска и выпуска (компрессора и турбины, 
фильтра, глушителя) на газодинамические и тепломеханические характеристики 
газовых потоков в поршневых ДВС; …………………………………………………... 
5. Выявить особенности тепломеханических характеристик газовых потоков 
во впускном и выпускном трубопроводах поршневых ДВС с турбонаддувом и без 
него, а также установить зависимости изменения мгновенных значений местных 
скорости, давления и локального коэффициента теплоотдачи потоков в газовоз-
душных трактах ДВС при разных режимах работы поршневого двигателя и турбо-
компрессора; 
6. Получить и обобщить экспериментальные данные по мгновенному локаль-
ному коэффициенту теплоотдачи в газовоздушных трактах поршневого ДВС с тур-
бонаддувом и без него; ………………………………………………………………… 
7. На основе полученных данных, выполнить в специализированных про-
граммных комплексах математическое моделирование рабочих процессов полно-
размерных поршневых двигателей с учетом газодинамической нестационарности 
процессов и геометрической конфигурации впускных и выпускных трубопроводов 
с целью оценки влияния совершенствования газообмена на технико-экономические 
показатели ДВС; ……………………………………………………………………….. 
8. Разработать проектно-внедренческие решения для предлагаемых способов 
повышения качества газообмена в двигателях: увеличения расхода воздуха через 
впускную систему (повышения коэффициента наполнения) и улучшения очистки 
цилиндров от отработавших газов (снижения коэффициента остаточных газов). … 
Таким образом перед проведением научно-исследовательской работы по по-
вышению качества газообмена в поршневых ДВС можно сформулировать не-
сколько возможных методических положений исследования и совершенствования 
процессов в газовоздушных трактах, а именно: ========================== 
........................................................................................................................................... 
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1. Для того чтобы производить расчет процессов в энергетических машинах и 
установках, работающих в пульсирующих режимах (в условиях высокой степени 
нестационарности течений газов в их проточных частях), оценивать их реальные 
технические, экономические и экологические характеристики, а также макси-
мально эффективно управлять ими необходимо разрабатывать показатели, позво-
ляющие достаточно точно определять степень газодинамической нестационарно-
сти течения газов. Соответственно, одной из актуальных задач является получение 
надежных данных о степени нестационарности пульсирующих течений газов и раз-
работка критериев для определения степени нестационарности. …………………… 
2. Изучение процессов газообмена необходимо проводить в условиях газоди-
намической нестационарности. Только в этом случае можно получить корректные 
данные о механизмах явлений, происходящих во впускных и выпускных системах. 
При этом следует учитывать, что современные системы сбора и обработки экспе-
риментальных данных, а также измерительная аппаратура позволяют регистриро-
вать и интерпретировать быстроменяющиеся физические параметры, характерные 
для газовоздушных потоков в поршневых ДВС. ……………………………………… 
3. Использование поперечного профилирования впускных и выпускных кол-
лекторов на основе несимметричных поперечных сечений (квадрат, треугольник). 
Поскольку известно, что при течении воздуха каналах с несимметричным попереч-
ным сечением в углах сечений образуются устойчивые вихревые структуры, кото-
рые могу стабилизировать течение в газовоздушных трактах поршневых ДВС. Та-
ким образом, поперечное профилирование может привести к увеличению расхода 
свежего заряда и газа через впускную и выпускную систему, что соответственно, 
приведет к повышению коэффициента наполнения цилиндра, а также снижению 
коэффициента остаточных газов. ……………………………………………………… 
4. Использовать изменение продольной конфигурации (продольное профили-
рование) впускных трубопроводов и выпускных трубопроводов на основе конфу-
зорно-диффузорных участков. Поскольку, известно, что при течении воздуха в по-
добных каналах, происходит изменение режима и структуры пульсирующего газо-
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вого потока, его стабилизация (значительно снижаются пульсации скорости и дав-
ления потока) за счет поджатия потока в конфузоре и торможения в диффузоре. 
Это в свою очередь может привести к увеличению расхода воздуха и газа через 
впускную и выпускную систему, что соответственно, приведет к повышению ко-
эффициента наполнения цилиндра и снижению коэффициента остаточных газов, а 
также естественному снижению аэродинамического шума поршневого двигателя в 
целом. …………………………………………………………………………………… 
5. Использование конструктивных мер для создания области разряжения в вы-
пускном тракте. Подобные принудительные меры позволяют получить область раз-
ряжения сразу за каналом в цилиндре и стабилизировать (выровнять) поток в си-
стеме выпуска. В результате этого достигаются те же преимущества, что и в преды-
дущем пункте. …………………………………………………………………………… 
6. Оперативная регулировка расходов, в частности, путем управляемого 
сброса наддувочного воздуха за компрессором турбокомпрессора на отдельных ре-
жимах с целью согласования с работы поршневого двигателя с ТК. Данная мера 
также должна привести к стабилизации потока воздуха во впускной системе порш-
невого ДВС с турбонаддувом. ………………………………………………………… 
7. Проведение физико-математического моделирования рабочих процессов 
полноразмерных поршневых ДВС с модернизированными впускными и выпуск-
ными трактами с целью оценки влияниях тех или иных мер на их технико-эконо-
мические показатели. …………………………………………………………………… 
……………………………………………………………………………………… 
………………………………………………………………………………………. 
======================------------------------===============…………. 
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2. ТЕПЛОМЕХАНИЧЕСКАЯ ПРИРОДА ПРОЦЕССОВ  
ВО ВПУСКНЫХ И ВЫПУСКНЫХ КАНАЛАХ 
 
У большого количества энергомашин рабочий процесс осуществляется в пуль-
сирующих режимах (с высокой степенью нестационарности течения газов в их про-
точных трактах). Среди них можно выделить лопаточные машины, компрессоры, 
конечно, двигатели внутреннего сгорания и многие другие. Известно, что в порш-
невых ДВС может совершаться свыше 50 рабочих циклов в секунду. Периоды га-
зообмена современных двигателей составляют сотые и даже тысячные доли се-
кунды. Потоки газа во впускных и выпускных трактах ускоряются и замедляются 
с частотой до 100 Гц, а иногда и выше. Поэтому прежде, чем проводить исследова-
ния газодинамики и теплообмена, анализировать полученные данные и делать вы-
воды необходимо получить более четкие представления о тепломеханической при-
роде процессов, происходящих в газовоздушных трактах поршневых двигателей. 
Также заранее следует определить степень газодинамической нестационарности 
этих процессов. Другой важной задачей является выбор методик исследования про-
цессов в нестационарных условиях. При этом, как было показано в предыдущей 
главе, на сегодняшний день чаще всего используются стационарные и квазистаци-
онарные подходы при исследовании процессов в газовоздушных трактах поршне-
вых двигателей, а это может привести к существенным погрешностям и получению 
недостоверных результатов, поскольку известно, что нестационарность суще-
ственно влияет на механизмы процессов переноса [149].  
Дополнительный анализ литературных источников показывает, что пробле-
мами изучения структуры нестационарных (пульсирующих) течений, а также фи-
зико-математическими и экспериментальными подходами к описанию газодинами-
ческих и тепловых процессов в нестационарных течениях активно занимаются 
многие специалисты. Так, исследованиями потоков в условиях газодинамической 
нестационарности посвящено много работа авторов В. М. Краев, Н. И. Михеев,  
И. А. Давлетшин, В. В. Кузьмин [150-153]. Комплексным исследованием турбу-
лентных течений методами численного моделирования активно занимается  
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С. А. Исаев [154-156]. Экспериментальным методам измерений нестационарных 
течений посвящены работы В. И. Терехов, Д. М. Маркович, С. З. Сапожников [156-
162]. Авторами показано, что квазистационарные методы исследования имеют 
ограниченную область применения; экспериментальное изучение нестационарных 
турбулентных течений имеет специфические особенности и предъявляет высокие 
требования к средствам измерений. При этом, отмечаются сложности применения 
численных методов к нестационарным пульсирующим течениям, которые заклю-
чаются в проблеме создания базовой модели турбулентного потока, а также в ис-
пользовании динамических сеток. 
При этом, как отмечалось, в предыдущей главе фактически отсутствуют ис-
следования газодинамических и теплообменных характеристик потоков во впуск-
ных и выпускных трубопроводах в условиях газодинамической нестационарности 
поршневых двигателей. Поэтому сначала целесообразно изучить тепломеханиче-
скую природу процессов, происходящих в газовоздушных трактах поршневых 
ДВС. И уже на основании этих данных разрабатывать подходы по совершенство-
ванию газообмена. 
В качестве примера рассмотрим вид типичного периода изменения скорости 
потока отработавших газов в выпускном канале ДВС, который приведен на ри-
сунке 2.1 (график получен на модели поршневого ДВС размерности 8,2/7,1 при ча-
стоте вращения коленвала 1500 мин-1 и для начального избыточного давления на 
выпуске 2 бара). 
Из рисунка 2.1 видно, что длительность рабочего цикла поршневого двигателя 
при частоте вращения коленвала 1500 мин-1 составляет 0,08 с, при этом длитель-
ность процесса выпуска (временного периода, когда открыт выпускной клапан) – 
0,0271 с, а время нарастания скорости после открытия выпускного клапана – 0,0063 
с (и за это время в выпускном канале достигается скорость отработавших газов 
около 100 м/с). 
Таким образом, можно предположить, что процессы газообмена в двигателях 
являются высокочастотными, нестационарными процессами. Соответственно для 
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того чтобы оценить реальные технические, экономические и экологических харак-
теристики поршневых двигателей с турбонаддувом и без, корректно производить 
расчет, происходящих в них тепломеханических процессов, а также эффективно 
управлять ими, необходимо разработать показатели, позволяющие однозначно 
определять степень нестационарности течения газов и прогнозировать ее влияние 
на теплообмен.  
 
 
Рисунок 2.1 – Зависимость локальной скорости потока воздуха wх в выпускном 
канале от времени τ при частоте вращения коленвала 1500 мин-1 для поршневого 
ДВС размерности 8,2/7,1: внутренний диаметр канала d = 30 мм;  
расстояние до контрольного сечения от входа в канал lх = 110 мм 
 
Также можно предположить, что при таких условиях осуществления рабочего 
цикла двигателя стационарные методики исследования могут применяться лишь 
для качественной оценки отдельных параметров процессов газообмена. Для иссле-
дования термомеханики процессов газоомена и их совершенствования необходимо 
использовать методики, которые учитывают газодинамическую нестационарность 
процессов. 
Поэтому актуальной задачей становится получение сведений о процессах пе-
реноса в газовоздушных трактах поршневых ДВС в динамике, а также сведений об 
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уровнях нестационарности процессов при пульсирующих течениях газов в различ-
ных энергоустановках и разработка методик оценки влияния этой нестационарно-
сти на интенсивность теплоотдачи. 
 
 
2.1. Характерные времена переходных процессов  
при нестационарном течении газов в круглых каналах 
 
Известно, что видов нестационарности может быть множество в зависимости 
от конкретных энергетических установок и режимов их работы. И все они имеют 
свои особенности и характеристики. В данной работе рассматривалось нестацио-
нарное течение газовых потоков, характерное для рабочих процессов двигателей 
внутреннего сгорания. 
Сначала рассмотрим экспериментальную установку для определения степени 
нестационарности газовых потоков в круглых каналах, а также систему сбора и об-
работки экспериментальных данных. 
В данном случае в качестве модельного процесса был выбран переходный про-
цесс, характерный для газовоздушных каналов поршневых ДВС, а именно, восста-
новление течения, когда после паузы открывается впускной или выпускной клапан. 
Исследования проводились на лабораторной установке, схема которой пока-
зана на рисунке 2.2. В ней сжатый воздух из компрессора 1 подавался в бак-ресивер 
2, который имел выравнивающую решетку для стабилизации потока. Из бака-реси-
вера воздух поступал в цилиндр-дутьевую камеру 3 (имеющую хонейкомб). От-
куда, воздух подавался в исследуемый трубопровод 4 общей длиной 1000 мм и 
внутренним диаметром 30 мм. В исследуемом трубопроводе устанавливались дат-
чики термоанемометра для определения мгновенных значений скорости потока 
воздуха. Пульсирующий (нестационарный) режим течения (переходный процесс) 
в системе создавался с помощью перепускного клапана 5. В исследуемом трубо-
проводе имелось 4 контрольных сечения на расстояниях от окна в головке цилин-
дра l1 = 150 мм, l2 = 300 мм, l3 = 600 мм и l4 = 900 мм.  
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Рисунок 2.2 – Схема экспериментальной установки для оценки степени газодина-
мической нестационарности: 1 – компрессор; 2 – бак-ресивер; 3 – дутьевая камера 
(цилиндр); 4 – исследуемый трубопровод; 5 – перепускной клапан  
 
Более подробно его конфигурация и места установки датчиков термоанемо-
метра показаны на рисунке 2.3. 
 
 
Рисунок 2.3 – Конфигурация исследуемого участка: 1 – дутьевая камера (ци-
линдр); 2 – корпус (головка блока); 3 – клапан (выпускной); 4 – исследуемый тру-
бопровод; 5 – датчик термоанемометра для измерения скорости газа вблизи 
стенки; 6 – датчик термоанемометра для измерения мгновенной скорости в канале 
………………………………………………………………………………………….... 
Для определения мгновенных значений скорости потока воздуха wх приме-
нялся термоанемометр постоянной температуры [163]. Нихромовая нить диамет-
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ром 5 мкм и длиной 5 мм являлась чувствительным элементом датчиков термоане-
мометра. Максимальная систематическая ошибка измерения скорости потока воз-
духа составляла 5,36 % (оценку погрешности измерений см. в приложение 1). 
В данном исследовании осуществлялась динамическая тарировка термоанемо-
метра с целью определения постоянная времени термоанемометра. В результате 
установлено, что она не превышает 3,5 мс и снижается с ростом скорости потока 
газа, омывающего нить. Обзор литературы и дальнейшие эксперименты показали, 
что такая величина быстродействия является достаточной в исследованном диапа-
зоне скоростей газового потока, поскольку постоянная времени термоанемометра 
на всех режимах была в 3-5 раз меньше, чем время прохождения фронта пульсации. 
Такие соотношения удовлетворяют требованиям, предъявляемым к измеритель-
ным системам [164, 165]. Подробнее о методе термоанемоментрировании для дан-
ного исследования будет изложено в главах 3 и 4. 
Для сбора и обработки данных на базе АЦП (аналого-цифрового преобразова-
теля) была разработана автоматизированная система, позволяющая передавать экс-
периментальные данные в персональный компьютер в режиме реального времени. 
Подробно система сбора и обработки данных для данного исследования также бу-
дет описана в главе 3. 
Методика проведения опытов состояла в следующем. Запускался компрессор 
(см. рисунок 2.2) и через определенный промежуток времени устанавливался ста-
ционарный режим течения газа в трубопроводе, что контролировалось с помощью 
термоанемометров. При этом измерительная нить одного из датчиков термоанемо-
метров находилась примерно в середине канала, перпендикулярно движению по-
тока воздуха в нем. А другая нить была установлена на расстоянии 0,2d от стенки 
канала в таком же положении по движению потока воздуха. После чего перепуск-
ной клапан закрывался и воздух сбрасывался в атмосферу, минуя исследуемый тру-
бопровод. Вновь осуществлялась выдержка до достижения стационарного режима 
течения потока воздуха в трубопроводе. После чего клапан резко открывался, и 
воздух снова направлялся в исследуемый трубопровод.  
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С целью определения степени влияния газодинамической нестационарности 
на интенсивность теплоотдачи в трактах газообмена поршневых ДВС проводились 
исследования на одноцилиндровой модели поршневого двигателя размерности 
8,2/7,1 (подробное описание экспериментальных установок для исследования про-
цессов газообмена в поршневых ДВС представлено в главах 3 и 4).  
Механизм газораспределения экспериментальной установки заимствован от 
автомобильного двигателя ВАЗ-ОКА (2Ч 8,2/7,1). Периоды фаз газораспределения 
и величина подъема клапанов экспериментальной установки соответствовали па-
раметрам для данного двигателя. Привод коленчатого вала осуществлялся с помо-
щью электрического двигателя, частота вращения которого находилась в диапазоне 
от 600 до 3000 мин-1 (регулирование происходило с помощью преобразователя ча-
стоты с точностью ± 0,1 %). На рисунке 2.4 представлена конфигурация рабочего 
участка (впускного тракта) одноцилиндровый установки. 
 
 
Рисунок 2.4 – Исследуемая конфигурация впускной системы экспериментальной 
установки: 1 – впускной клапан; 2 – криволинейный канал в головке цилиндра;  
3 – впускной трубопровод; 4 – датчик термоанемометра для определения локаль-
ного коэффициента теплоотдачи; 5 – датчик термоанемометра для определения 
скорости потока; 6 – измерительный канал 
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Опыты на модели поршневого двигателя проводились в статическом и дина-
мическом режимах продувки газовоздушных трактов.  
При исследовании процесса впуска в статическом режиме, который служил 
базовым, впускной клапан находился в открытом положении, а движение воздуха 
создавалось небольшим эксгаустером (насосом), отсасывающим воздух из полости 
цилиндра. И наоборот, при исследовании процесса выпуска в статическом режиме, 
выпускной клапан также находился в крайнем верхнем (открытом) положение, а 
движение воздуха создавалось компрессором, нагнетающим воздух через цилиндр 
в выпускную систему. 
В динамическом режиме при вращении коленчатого вала с помощью электри-
ческого двигателя, клапаны открывались и закрывались в соответствии со штат-
ными фазам газораспределения автомобильного двигателя ВАЗ-ОКА. 
Таким образом, были разработаны методика оценки степени нестационарно-
сти газовых потоков в условиях, характерных для процессов газообмена поршне-
вых ДВС, а также создана система сбора и обработки экспериментальных данных, 
имеющая необходимые быстродействие, точность и надежность. 
На рисунке 2.5 показаны зависимости скорости потока воздуха wx в круглом 
канале от времени после открытия перепускного клапана и подачи воздуха в иссле-
дуемый трубопровод. Рассматриваемые графики получены для стационарного те-
чения воздуха в контрольном сечении на расстоянии lх = 300 мм от входа в канал 
при средней скорости w= 20 м/с. Подобные осциллограммы получены для средних 
скоростей потока равных 20 и 24 м/с для всех исследуемых контрольных сечений 
по длине трубопровода. 
Установлено, что сразу после открытия перепускного клапана наблюдается 
резкий рост скорости потока воздуха, а ее значения на некоторое время превышают 
среднюю скорость в каналw  (происходит так называемый «заброс скорости»). По-
сле чего поток стабилизируется: мгновенные значения wx колеблются около сред-
ней величины. Данные закономерности течения характерны для всех скоростей по-
тока воздуха в трубопроводе и всех контрольных сечений по длине трубопровода. 
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В результате опытов по зависимостям wx = f (τ) (рисунок 2.5) определялись два 
характерных времени: время восстановления течения τв (время восстановления ско-
рости потока до первоначального (среднего) значения) и время релаксации течения 
τр, когда после «заброса» wx начинала колебаться около среднего значения [166]. 
Таким образом, для каждого контрольного сечения получали два значения харак-
терных времен релаксации: одни значения для потока по оси, другие для течения 
вблизи стенки канала. 
 
 
Рисунок 2.5 – Зависимости мгновенной скорости wх потока газа в круглом канале 
от времени τ (d = 30 мм; lх = 300 мм): –––––––– – средняя скорость в канале;  
 –  –  –  – – скорость около стенки канала 
τв – время восстановления; τр – время релаксации скорости потока газа; 
w  – местная средняя скорость потока газа 
Индексы 1 и 2 соответствуют средней скорости потока газа на оси  
и вблизи стенки канала 
 
На рисунках 2.6 и 2.7 показаны зависимости времени восстановления и вре-
мени релаксации от длины канала для средних значений скорости потока воздуха 
20 и 24 м/с, соответственно. 
По зависимостям на рисунке 2.6 можно отметить, что при средней скорости 
потока 20 м/с время релаксации τр монотонно увеличивается вниз по течению, т.е. 
по мере удаления контрольного сечения от входа в трубопровод. Если при l1 = 
150 мм τр1 составляет 0,112 с, то при l4 = 900 мм τр4 = 0,220 с.  
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б) 
 
Рисунок 2.6 – Зависимость времени восстановления τв (а) и релаксации τр (б) от 
длины канала lх для средней скорости потока в канале 20 м/с: 
                       – датчик на оси канала;                     – датчик около стенки 
 
Следует подчеркнуть, что значение время релаксации значительно выше, чем 
время прохождения звуковой волны от головки цилиндра до мест установки датчи-
ков, которое равняется 0,5 – 4,5 мс. Данный факт, вероятно, свидетельствует о су-
ществовании особых структурных условий стабилизации течения в подобных гид-
равлических системах. На это также указывает и небольшое различие (в пределах 
точности эксперимента) в значениях τр по оси и около стенки трубопровода. При 
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этом максимальные отличия значений τр, определяемые в центре канала и около 
его стенки составляют до 10,0 % от τрi. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 2.7 – Зависимость времени восстановления τв (а) релаксации τр (б) от 
длины канала lх для средней скорости потока в канале 24 м/с: 
                       – датчик на оси канала;                     – датчик около стенки 
 
Таким образом, по соотнесению периода вынужденных пульсаций потока и 
времени релаксации можно определять степень нестационарности и, соответ-
ственно, возможны три случая: 
1) если вынужденные пульсации потока газа в трубопроводе длиной до 150 мм 
были бы с периодом много меньшим, чем τр1 = 0,112 с, то течение следовало бы 
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характеризовать, как течение с высокой степенью нестационарности. В данном 
случае переходный режим течения в трактах энергоустановки еще не завершился, 
а на течение оказывается под воздействием очередного возмущения.  
2) если пульсации течения были бы с периодом много большим, чем τр, то те-
чение следовало бы считать квазистационарным (с низкой степенью нестационар-
ности). В этом случае переходный гидродинамический режим успевает завер-
шиться (а течение выровняться) до возникновения новых внешних возмущений.  
3) если период пульсаций потока был близким к значению τр, то течение сле-
довало бы характеризовать как нестационарное с нарастающей степенью нестаци-
онарности. 
Установлено, что при 24w  м/с (рисунок 2.7) уже не наблюдается монотон-
ный рост времени τр по мере удаления контрольного сечения от входа в исследуе-
мый канал. Вероятно, это связано с перестройкой течения в канале уже при этом, 
возросшем значении скорости. Аналогичная картина наблюдается и для другого 
характерного времени – времени восстановления. 
Следует отметить, что с ростом w  значения времен релаксации τр изменяются 
немонотонно. Так, с увеличением скорости с w  = 20 м/с до w  = 24 м/с изменение 
τр для контрольных сечений с 1 по 4 составляет соответственно + 12,5 %, – 0,66 %, 
+ 12,8 %, – 18,3 %. 
Далее рассмотрим особенности течения газа в выпускных трубопроводах 
поршневых ДВС без турбонаддува в качестве примера использования предложен-
ных для оценки характерных времен. Сначала обратимся к рисунку 2.8, на котором 
изображены зависимости скорости потока отработавших газов wx от угла поворота 
коленчатого вала φ (рисунок 2.8, а) и от времени τ (рисунок 2.8, б).  
Данные зависимости получены на натурной модели одноцилиндрового порш-
невого ДВС размерности 8,2/7,1 (кратко описанной выше, подробнее в главе 3). Из 
рисунка видно, что полученные зависимости wx = f (φ) являются малоинформатив-
ными, т.к. недостаточно точно отражают физический механизм процессов, которые 
наблюдаются в выпускном трубопроводе. Следует отметить, что именно в таком 
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виде подобные графики обычно представляются в области двигателестроения. Бо-
лее корректно и информативно было бы дополнить эти осциллограммы времен-
ными зависимостями wx = f (τ). 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 2.8 – Зависимости скорости потока воздуха wх в выпускном канале для 
разных частот вращения коленчатого вала n: 
а) от угла поворота коленчатого вала φ;     б) от времени τ 
1 – n = 600 мин-1;   2 – 1500;    3 – 3000 
(на рисунке 2.8, б вертикальными линиями показаны моменты открытия  
и закрытия выпускного клапана) 
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Теперь снова вернемся к рисунку 2.1 и проанализируем зависимость wx = f (τ) 
для n = 1500 мин-1. Напомним, что при данной частоте вращения коленчатого вала 
длительность всего процесса выпуска составляет 0,0271 с. После открытия выпуск-
ного клапана в выпускном трубопроводе начинается переходный газодинамиче-
ский процесс. При этом можно выделить наиболее динамичный участок подъема 
(интервал времени, в течение которого происходит резкий рост скорости потока), 
его длительность составляет 0,0063 с. После этого происходит резкий спад скоро-
сти. Как было показано ранее (см. рисунок 2.6), для данной конфигурации гидрав-
лической системы время релаксации составляет 0,112-0,220 с, т. е. значительно 
больше, чем продолжительность участка подъема. Подчеркнем, что периодичность 
самих процессов газообмена при n = 3000 мин-1 составляет 0,02 секунды.  
На основании этого, можно констатировать, что установившееся течение в га-
зовоздушных трактах поршневых ДВС не формируется. Этот фактор существенно 
влияет на теплообменные характеристики (в частности, подогрев свежего заряда 
или охлаждение отработавших газов), а также на температурные напряжения во 
впускных и выпускных трактах [167]. При этом, очевидно, что стационарные мето-
дики исследования процессов в газовоздушных трактах не применимы. Аналогич-
ный анализ был произведен и для процесса впуска поршневого ДВС, который 
также показал, что он происходит с высокой степенью нестационарности. 
О высокой степени нестационарности процессов газообмена также свидетель-
ствуют данные об ускорении потока в газовоздушных трактах. Максимальные зна-
чения ускорений потока для рассматриваемой конфигурации выпускной системы 
достигают 40 000 м/с2 при частоте вращения коленвала n = 1500 мин-1. Тогда как 
для n = 3000 мин-1 эти значения достигают уже 60 000 м/с2 (подробнее см. ниже). 
Примечательно, что величины ускорений потока почти всегда несколько выше, чем 
замедлений. Далее проведем более подробный основных характеристики процес-
сов впуска и выпуска при нестационарном течении в газовоздушных трактах  
Начнем с газодинамических особенностей процесса впуска в поршневых дви-
гателях. Особенностью данного процесса является то, что в атмосферных двигате-
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лях (двигателях без турбонаддува) течение потока свежего заряда во впускном ка-
нале создается за счет разряжения, создаваемого поршнем в цилиндре при его дви-
жении от верхней мертвой точки (ВМТ) к нижней мертвой точке (НМТ). Совсем 
другая физика потока присуща процессу впуска в двигателях с турбонаддувом, где 
течение потока свежего заряда создается уже за счет избыточного давления, созда-
ваемого нагнетателем (в частности, компрессором турбокомпрессора). В данном 
разделе остановимся только на атмосферных двигателях. Особенности газодина-
мических и теплообменных характеристик двигателей с турбонаддувом и их отли-
чиях от таковых без турбонаддува подробно рассмотрим в главах 3 и 4. 
Об особых газодинамических условиях теплоотдачи в газовоздушных трактах 
поршневых ДВС свидетельствуют и данные об ускорении течения газовых потоков 
и их скорости нарастания давления. На рисунке 2.9 показаны совмещенные зави-
симости локальных скорости потока воздуха во впускном канале wx и ускорения jх 
от времени τ (в одном и том же контрольном сечении) при разных частотах враще-
ния коленчатого вала двигателя. А на рисунке 2.10 показаны зависимости макси-
мальных значений скорости потока воздуха wxmax, его ускорения jхmax и замедления 
gхmax во впускном канале от частоты вращения коленчатого вала n двигателя. Экс-
периментальные данные получены на одноцилиндровой модели ДВС размерности 
8,2/7,1, подробно описанной в главе 3. 
Из рисунков 2.9 и 2.10 видно, что при частоте вращения коленчатого вала 600 
мин-1 значения ускорения потока достигают значения 3620 м/с2, при средних зна-
чения n значение ускорений составляют уже 31 000 м/с2, и при n = 3000 мин-1 вели-
чина ускорения потока достигает 115 000 м/с2. То есть происходит рост ускорения 
потока с увеличением частоты вращения коленчатого вала двигателя. При этом, 
можно наблюдать аналогичный рост максимальных значений скорости потока све-
жего заряда во впускном канале с 30 м/с для низких частот вращения коленчатого 
вала до 135 м/с для высоких частот. Величины замедлений потока свежего заряда 
также растут с увеличением частоты вращения коленчатого вала от 3600 до 75 000 
м/с2, что несколько ниже (до 30 %), чем величины ускорений. 
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б) 
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Рисунок 2.9 – Зависимости локальных скорости потока воздуха wх (1) и ускорения 
jх (2) времени τ во впускном канале при разных частотах вращения  
коленвала (lх = 150 мм; d = 32 мм):  
а – n = 600 мин-1;    б – n = 1500;    в – n = 3000
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б) 
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Рисунок 2.10 – Зависимости максимальных значений скорости потока воздуха 
wxmax (а), его ускорения jхmax (б) и замедления gхmax (в) во впускном канале  
от частоты вращения коленчатого вала n двигателя  
(lх = 300 мм; d = 32 мм) 
 
Такие большие значения ускорений можно объяснить очень малым времен-
ным периодом процесса впуска. Как видно из рисунка 2.9, время рабочего цикла 
составляет от 0,2 до 0,04 с, а период процесса впуска – от 0,0162 до 0,0811 с. При 
этом достигаются достаточно высокие значения скоростей потока. 
Проведем оценку параметра ускорения Кw по критериальному уравнению 
Nash-Webber и Gates (Нэш-Уэббера и Оутса) [168] для потока свежего заряда во 
впускном канале: 
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Расчеты показали, что для всех исследуемых частот вращения коленчатого 
вала в интервале времени открытого впускного клапана, параметр ускорения Kw 
существенно превышает критическое значение (которое согласно [168] составляет 
4·10-7). Это еще раз свидетельствует о том, что процесс впуска происходит с глубо-
кой степенью нестационарности. И соответственно, никакие стационарные методы 
исследований принципиально не соответствуют механизмам переноса, возникаю-
щим при нестационарных течениях [169, 170]. 
Далее рассмотрим газодинамические особенности процесса выпуска. Физиче-
ским механизмом осуществления процесса выпуска отработавших газов из цилин-
дра является создание течения в выпускной системе за счет избыточного давления 
рабочих газов после сгорания топливно-воздушной смеси в цилиндре двигателя. 
Следует подчеркнуть, что существует принципиальное отличие в природе форми-
рования течений в процессе впуска (за счет разряжения в цилиндре) и в процессе 
выпуска (за счет избыточного давления в цилиндре). При этом, эти процессы объ-
единены общим циклом двигателя внутреннего сгорания и соответственно, оказы-
вают влияние друг на друга. Особенности физики процессов газообмена и их взаи-
мосвязь обязательно нужно учитывать при исследовании и совершенствовании га-
зодинамических и теплообменных характеристик газовых потоков. 
На рисунке 2.11 показаны совмещенные зависимости локальных скорости по-
тока отработавших газов в выпускном канале wx и ускорения jх от времени τ (в од-
ном и том же контрольном сечении) при разных частотах вращения коленчатого 
вала двигателя. А на рисунке 2.12 показаны зависимости максимальных значений 
скорости потока отработавших газов wxmax, его ускорения jхmax и замедления gхmax в 
выпускном канале от частоты вращения коленчатого вала n двигателя. Экспери-
ментальные данные были получены на одноцилиндровой установке размерности 
8,2/7,1, которая подробно описана в главе 3. 
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б) 
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Рисунок 2.11 – Зависимости локальных скорости потока отработавших газов wх 
(1) и ускорения jх (2) времени τ в выпускном канале при разных частотах  
вращения коленвала (lх = 140 мм; d = 30 мм):  
а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;    в – n = 3000 
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б) 
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Рисунок 2.12 – Зависимости максимальных значений скорости потока отработав-
ших газов wxmax (а), его ускорения jхmax (б) и замедления gхmax (в) в выпускном  
канале от частоты вращения коленчатого вала двигателя n 
(lх = 140 мм; d = 30 мм) 
 
Из рисунков видно, что при частоте вращения коленчатого вала 600 мин-1 зна-
чения ускорения потока в выпускном канале достигают значения 55 000 м/с2, при 
средних значения n значение ускорений составляют всего 37 000 м/с2, а при n = 
3000 мин-1 величина ускорения потока достигает 50 500 м/с2. То есть в закономер-
ности изменения максимальных величин ускорения потока отработавших газов от 
частоты вращения коленчатого вала в процессе выпуска нет однозначной тенден-
ции. При этом, наблюдается спад максимальных значений скорости потока wxmax в 
выпускном канале со 110 м/с при низких частотах вращения коленчатого вала до 
90 м/с для высоких частот. Напомним, что противоположная тенденция наблюда-
лась в процессе впуска, где скорость потока воздуха увеличивалась с ростом числа 
оборотов коленвала (см. выше). 
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Вероятно, спад wxmax связан с сокращением времени на процесс выпуска при 
высоких частотах вращения коленчатого вала и так называемым «запиранием» ка-
нала в выпускном канале. При этом величины замедлений потока отработавших 
газов в процессе выпуска растут с увеличением частоты вращения коленчатого вала 
от 22 500 до 66 500 м/с2 (см. рисунок 2.12, в). В данном случае значения замедлений 
потока отработавших газов несколько выше (до 25 %) на некоторых режимах ра-
боты двигателя. 
Для потоков газа в процессе выпуска также проведем оценку параметра уско-
рения Кw по критериальному уравнению Nash-Webber и Gates (Нэш-Уэббера и 
Оутса) [168]: e
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В данном случае расчеты также показали, что для всех исследуемых частот 
вращения коленвала в интервале времени открытого выпускного клапана, параметр 
ускорения Kw также существенно превышает критическое значение. Это еще раз 
подтверждает, что процесс выпуска происходит с высокой степенью нестационар-
ности. 
На рисунках 2.13 и 2.14 представлены экспериментальные зависимости изме-
нения давления рх и скорости нарастания давления (Δрх / Δτ) во впускном и выпуск-
ном трактах атмосферного, поршневого ДВС, соответственно. 
Из графиков на рисунке 2.13 видно, что в процессе впуска в атмосферном дви-
гателе давление во впускном канале достигает значений 0,146 бар, при этом ско-
рость нарастания давления составляет до 253 бар/с. Однако, если представить дан-
ные по нарастанию давления в зависимости от угла поворота коленчатого вала φ, 
то значения (Δрх / Δφ) не будут превышать 0,015 бар / град. п.к.в., что далеко до 
критических значений. Например, известно, что скорость нарастания давления в 
цилиндре 6-9 бар / град. п.к.в. и выше приводит к жесткой работе двигателя [171].  
Следует отметить, что в процессе выпуска в атмосферном двигателе (рисунок 
2.14) давление в выпускном канале достигает примерно таких же значений, что и 
на впуске, т.е. около 0,145 бар, а скорость нарастания давления достигает даже 
меньших значений, примерно 115 бар/с (против 253 бар/с для процесса впуска). 
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 2.13 – Зависимости изменения мгновенных значений давления потока рх 
и скорости нарастания давления (Δрх / Δτ) во впускном канале при разных числах 
оборотов коленвала (lх = 140 мм; d = 32 мм):  
а – n = 600 мин-1;    б – n = 1500;    в – n = 3000  
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Рисунок 2.14 – Зависимости изменения мгновенных значений давления потока рх 
и скорости нарастания давления (Δрх / Δτ) во впускном канале поршневого ДВС 
при разных числах оборотов коленвала (lх = 140 мм, d = 32 мм):  
а – n = 600 мин-1;    б – n = 1500;    в – n = 3000  
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Подобные газодинамические характеристики газовых потоков (значения дав-
лений и скорости нарастания давления) не являются критическими с точки зрения 
прочности впускных и выпускных каналов, однако могут оказывать существенное 
влияние на аэродинамический шум, а также определять условия теплообмена в га-
зовоздушных трактах поршневых двигателей. 
На рисунке 2.15 представлены зависимости максимальных значений давления 
газового потока рх и скорости нарастания давления (Δрх / Δτ) во впускном и вы-
пускном трактах поршневого двигателя от частоты вращения коленчатого вала. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 2.15 – Зависимости максимальных значений давления газового потока рх 
и скорости нарастания давления (Δрх / Δτ) во впускном (а) выпускном (б) трактах 
от частоты вращения коленвала n двигателя; 
–––––––––– – максимальные значения давлений газового потока рх; 
–  –  –  – максимальные значения скорости нарастания давления (Δрх /Δτ) 
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Из графиков на рисунке 2.15, а видно, что в процессе впуска происходит фак-
тически линейный рост максимальных значений давлений и скорости нарастания 
давления во впускном канале при увеличении частоты вращения коленчатого вала. 
При этом зависимости рх и (Δрх / Δτ) от n имеют одинаковый вид. В процессе вы-
пуска (рисунок 2.15, б) рх и (Δрх / Δτ) также увеличиваются с ростом n, но зависи-
мости имеют разный вид. 
В заключении сведем, полученные характеристики газовых потоков в  
таблицу 2.1, которые будут дополняться в последующих главах. 
 
Таблица 2.1 
Характеристики газового потока в процессах газообмена поршневого ДВС 
Наименование характе-
ристики 
Газовый поток в про-
цессе впуска 
Газовый поток в про-
цессе выпуска 
Продолжительность про-
цесса, с 
от 0,0162 до 0,0811 от 0,0136 до 0,0678 
Максимальная скорость 
потока, м/с 
134 109 
Максимальное ускорение 
потока, м/с2 
115 254 55 377 
Максимальное замедле-
ние потока, м/с2 
74 720 66 420 
Максимальное давление 
потока, бар 
0,146 0,113 
Максимальная скорость 
нарастания давления 
бар/с 
253 114 
 
На основе полученных данных можно сделать вывод, что процессы газооб-
мена в поршневых двигателях происходят с высокой степенью нестационарности 
и для их исследования должны применяться соответствующие методики, которые 
учитывают газодинамическую нестационарность этих процессов. 
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Таким образом, проведенное исследование показало, что характерные времена 
(время восстановления и время релаксации) могут быть использованы в качестве 
критериев для оценки степени нестационарности газодинамических процессов.  
 
 
2.2. Учет нестационарности процессов во впускных  
и выпускных каналах поршневых двигателей 
 
Как уже отмечалось выше, в поршневых двигателях внутреннего сгорания ра-
бочий процесс происходит в естественном пульсирующем режиме. Поэтому тече-
ние газов во впускных и выпускных каналах происходят в условиях газодинамиче-
ской и тепловой нестационарности. При этом, известно, что нестационарность су-
щественно влияет на механизм процессов переноса: чем глубже нестационарность, 
тем существеннее неравновесность [149].  
В данном разделе рассматривается влияние газодинамической нестационарно-
сти на теплообменные процессы в газовоздушных трактах.  
В качестве объекта исследования был выбран процесс выпуска отработавших 
газов в поршневых ДВС. Экспериментальные исследования процесса выпуска про-
водились на модели ДВС размерности 8,2/7,1, которая описана выше. 
Исследования проводились для разных частот вращения коленчатого вала (от 
600 до 3000 мин-1) при различных постоянных избыточных давлениях на выпуске 
рb (от 0,05 до 0,2 МПа) без использования глушителя шума. Температура воздуха в 
подающей магистрали составляла 35 - 40 оС. 
Выше было установлено, что процесс выпуска в поршневых двигателях внут-
реннего сгорания протекает с высокой степенью газодинамической нестационар-
ности. Вместе с тем, следует предположить, что нестационарность углубляется во 
времени, но она не может накапливаться бесконечно долго и должна как-то разре-
шаться, оказывая влияние на процессы в трубопроводах. 
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Выявлено, что для процесса выпуска в двигателе внутреннего сгорания суще-
ствует два типа разрешения газодинамической нестационарности [172]. Для описа-
ния и анализа первого из них обратимся к рисунку 2.16, а, на котором представлена 
зависимость местной скорости потока газа wх от времени τ в выпускном трубопро-
воде при частоте вращения коленчатого вала n = 1500 мин-1 для избыточного дав-
ления рb = 0,1 МПа.  
Из рисунка 2.16, а видно, что при низких значениях n разрешение нестацио-
нарности происходит кризисным образом, т. е. сначала происходят похожие циклы 
(процессы выпуска), а потом наблюдается критический цикл, для которого харак-
терна особая осциллограмма, точнее осциллограмма с особым участком (на ри-
сунке он обведен полужирным овалом). 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 2.16 – Изменение местной (lх = 110 мм) скорости потока газа wх  
в выпускном канале во времени τ при избыточном давлении на выпуске  
рb = 0,1 МПа и разных частотах вращения коленчатого вала: 
а) n = 1500 мин-1; б) n = 3000 мин-1 
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На рисунке 2.16, б представлена также зависимость местной скорости потока 
газа wх от времени τ в выпускном трубопроводе, но уже при частоте вращения ко-
ленчатого вала 3000 мин-1. Установлено, что при высоких значениях n механизм 
разрешения нестационарности меняется: выраженного кризиса нет. Осцилло-
граммы процессов выпуска эволюционно деформируются, а именно – каждый по-
следующий цикл существенно отличается от предыдущего. Постоянно деформиру-
ющиеся участки осциллограмм скорости потока газа выделены штрихпунктир-
ными овалами (рисунок 2.16, б). 
Вероятно, газодинамическая нестационарность процесса выпуска окажет вли-
яние на теплообменные характеристики (в частности, на локальный коэффициент 
теплоотдачи) в выпускном трубопроводе. Для того чтобы это проанализировать об-
ратимся к рисунку 2.17, на котором представлены зависимости локального коэф-
фициента теплоотдачи х от времени τ при разных частотах вращения коленчатого 
вала n для избыточного давления рb = 0,1 МПа. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 2.17 – Изменение локального (lх = 110 мм) коэффициента теплоотдачи αх 
в выпускном канале во времени τ при избыточном давлении на выпуске рb = 
0,1 МПа и разных частотах вращения коленчатого вала: 
а) n = 1500 мин-1; б) n = 3000 мин-1 
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Из рисунка 2.17 видно, что при низких и средних значениях частот вращения 
коленвала двигателя (рисунок 3, а) происходит критическое разрешение тепловой 
нестационарности. На зависимостях αх = f (τ) (осциллограммы, существенно отли-
чающиеся от других, выделены полужирными овалами), как и в случае со скоро-
стью потока газов. Однако для локального коэффициента теплоотдачи существует 
некая тепловая инерционность, что выражается в появлении сразу двух подряд ос-
циллограмм, которые существенно отличаются от остальных. 
При высоких значениях частоты вращения коленвала двигателя (рису-
нок 2.17, б) на зависимостях αх = f (τ), как и следовало ожидать, разрешение тепло-
вой нестационарности происходит постепенно, без кризиса. Постоянно деформи-
рующиеся участки осциллограмм локального коэффициента теплоотдачи выде-
лены штрихпунктирными овалами (рисунок 2.17, б). 
Таким образом, можно сделать вывод о том, что в процессе выпуска в порш-
невом ДВС наблюдается термомеханическая нестационарность, которая сказыва-
ется, как на газодинамических параметрах потока, так и на теплообменных [172]. 
На основании этого актуальным становится вопрос о том, как учитывать термоме-
ханическую нестационарность при расчете локального коэффициента теплоотдачи 
в выпускных трубопроводах поршневых ДВС.  
На данный момент существует довольно большое количество уравнений для 
расчета теплоотдачи для длинных круглых труб при стационарном течении в них 
[97, 115, 173]. Расчет коэффициента теплоотдачи с их помощью дает существенно 
различные результаты, поэтому обычно в инженерной практике специалист на ос-
нове РТМ (руководящий технический материал) и/или РД (руководящий документ) 
выбирает вид уравнения, которое является наиболее достоверным для его случая. 
Также следует подчеркнуть, что эти уравнения в чистом виде не применимы для 
пульсирующих течений, поскольку они не учитывают влияния нестационарности. 
При этом известно, что коэффициент теплоотдачи потока в нестационарных усло-
виях может отличаться от стационарного случая в 2-4 раза [115, 174, 175]. Соответ-
ственно, одним из способов расчета локального коэффициента теплоотдачи в вы-
пускных трубопроводах поршневых ДВС в условиях нестационарности является 
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получение эмпирических уравнений на основе экспериментальных данных [175]. 
Однако этот способ методически не проработан и представляется весьма трудоем-
ким. Поэтому предлагается ввести поправочный коэффициент Кmh – коэффициент 
мобильности теплоотдачи, который учитывает термомеханическую нестационар-
ность и определяется как: 
Кmh = αx нестац / αx стац, 
где αx нестац – значение локального коэффициента теплоотдачи при нестационарном 
(пульсирующем) течении газа, Вт/(м2·К); αx стац – значение локального коэффици-
ента теплоотдачи при стационарном течении газа, Вт/(м2·К). 
В рамках данной работы были получены зависимости коэффициента мобиль-
ности Кmh от скорости потока газа в выпускном канале (d = 30 мм, l = 110 мм) 
поршневого двигателя размерности 8,2/7,1 для разных избыточных давлений на вы-
пуске и частот вращения коленчатого вала (рисунок 2.18). 
 
 
Рисунок 2.18 – Зависимость коэффициента мобильности теплоотдачи Кmh  
от скорости потока газа в выпускном канале поршневого ДВС размерности 8,2/7,1 
при избыточном давлении на выпуске рb = 0,1 МПа для разных частот вращения 
коленвала n: 1 – n = 600 мин-1;    2 – n = 1500;    3 – n = 3000 
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Таким образом, предлагаемый метод определения локального коэффициента 
теплоотдачи с учетом термомеханической нестационарности будет состоять в сле-
дующем:  
 специалист на основе научно-технической литературы, РТМ и/или РД выби-
рает расчетное уравнение для расчета локального числа Нуссельта (локаль-
ного коэффициента теплоотдачи) для стационарного случая, которое явля-
ется наиболее подходящим для его случая и выполняет расчет αх;  
 затем для учета влияние нестационарности, умножает найденное αх на коэф-
фициент мобильности теплоотдачи. 
В целом, по результатам проведенных исследований и анализа можно сделать сле-
дующие выводы: 
 процесс выпуска в поршневых двигателях происходит с высокой степенью 
термомеханической нестационарности; 
 при изучении процесса выпуска в поршневых двигателях анализ одного от-
дельно взятого рабочего цикла является не вполне достоверным (необходим 
комплексный подход и определенная выборка исследуемых процессов вы-
пуска); 
 коэффициент мобильности теплоотдачи предлагается как поправочный ко-
эффициент для классических уравнений расчета локального коэффициента 
теплоотдачи, который учитывает термомеханическую нестационарность. 
 
 
2.3. Потенциал совершенствования качества газообмена в 
поршневых ДВС 
 
Перед детальным исследованием процессов во впускных и выпускных каналах 
в поршневых ДВС с целью повышения качества газообмена и, соответственно, 
улучшении их технико-экономических показателей необходимо было оценить по-
тенциальные показатели двигателей с модернизированными газовоздушными 
трактами. Для этой цели было выполнено физико-математическое моделирование 
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в программном комплексе Дизель-РК двигателя 2Ч 8,2/7,1 (автомобильный двига-
тель для ВАЗ-ОКА). 
Описание математической модели Дизель-РК, на базе которой проводилось 
моделирование рабочего процесса двигателя 2Ч 8,2/7,1, а также подробное описа-
ние результатов представлено в приложении к диссертации. 
Сейчас же кратко остановимся на конечных результатах моделирования.  
Установлено, только за счет изменения конфигурации элементов впускной си-
стемы можно увеличить коэффициент наполнения на величину до 11 %, что при-
водит к увеличению мощности вплоть до 11 % при фактически неизменном удель-
ном эффективном расходе топлива. 
Показано, что увеличение мощности двигателя при доводке геометрии вы-
пускной системы составило не более 5,5 %, а на большинстве режимов увеличение 
мощности не превысило 2,0 % при увеличении удельного эффективного расхода 
топлива в среднем на 0,5 %. Таким образом, следует заключить, что совершенство-
вание геометрии впускной системы в сравнении с выпускной является более эф-
фективным способ повышения технико-экономических показателей поршневых 
двигателей. 
Моделирование показало, что одновременная доводка элементов систем 
впуска и выпуска бензинового двигателя может привести к: 
 увеличению коэффициента наполнения в диапазоне от 2,5 до 11,5 %; 
 снижению коэффициента остаточных газов на величину от 2,5 до 22 %; 
 росту эффективной мощности двигателя на 3,0-12,0 % при увеличении удель-
ного эффективного расхода лишь на 0,5-0,6 %. 
Таким образом, расчетное исследование показало, что комплексное совершен-
ствование геометрии впускных и выпускных систем является мощным фактором 
совершенствования рабочего процесса поршневых ДВС. 
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2.4. Выводы 
 
1. Установлено, что корректным является нестационарный подход к исследо-
ванию процессов газообмена: только он может дать адекватные результаты, а ста-
ционарные исследования могут быть использованы лишь для первичных каче-
ственных опытов; ……………………………………………………………………… 
2. Показана важность анализа процессов газообмена с использованием вре-
менных зависимостей в дополнение к данным по углу поворота коленчатого вала 
φ; ………………………………………………………………………………………… 
3. Определены характерные времена переходных процессов (время восста-
новления и время релаксации), на основании которых можно судить о степени не-
стационарности процессов переноса в газовых потоках; ………………… 
4. Произведена оценка степени нестационарности процессов, характерных 
для газовоздушных трактов поршневых ДВС; показано, что они происходят с глу-
бокой нестационарностью; ………………………………………………………… 
5. Установлены значения скорости потока wx, его ускорения jх и замедления 
gх во впускном и выпускном трактах для разных чисел оборотов коленвала n дви-
гателя. Для процесса впуска максимальные значения ускорения газового потока до-
стигают 115 000 м/с2, а для процесса выпуска – 55 000 м/с2; значения замедлений 
для процесса впуска – 75 000 м/с2, а для процесса выпуска – 66 500 м/с2. 
6. Установлены закономерности изменения мгновенных значений давления 
газового потока рх и скорости нарастания давления (Δрх / Δτ) от времени во впуск-
ном и выпускном трактах поршневого ДВС; в атмосферном двигателе давление во 
впускном канале достигает значений 0,146 бар, при этом скорость нарастания дав-
ления составляет до 253 бар/с, а давление в выпускном канале достигает значений 
0,120 бар, скорость нарастания давления составляет до 115 бар/с. 
………………………………………………………………………………… 
7. Установлен механизм разрешения нестационарности при различных чис-
лах оборотов коленвала поршневого двигателя внутреннего сгорания; в частности, 
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выявлено, что для процесса выпуска в ДВС существует два типа разрешения газо-
динамической нестационарности. …………………………………... 
8. Предложена методика учета влияния нестационарности на теплоотдачу с 
помощью коэффициента тепловой мобильности. ……………………………………. 
9. Путем физико-математического моделирования показано, что за счет ком-
плексной модернизации впускных и выпускных систем путем поперечного профи-
лирования можно улучшить следующие показатели поршневого ДВС в зависимо-
сти от режима его работы, а именно: =========================== 
 увеличить коэффициент наполнения на 4,0-24,2 %; …………………………... 
 снизить коэффициент остаточных газов на 9,7-24,1 %; ………………………... 
 увеличить эффективную мощность на 3,5-17,0 % при изменении удельного 
эффективного расхода топлива на ± 1,0-2,5 %. ………………………………… 
………………………………………………………………………………………. 
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3. ГАЗОДИНАМИЧЕСКИЕ И РАСХОДНЫЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ 
ПРОЦЕССОВ ГАЗООБМЕНА ПОРШНЕВЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТ-
РЕННЕГО СГОРАНИЯ 
 
3.1. Методика, экспериментальные установки и система сбора дан-
ных для исследования процессов газообмена в поршневых ДВС 
 
3.1.1. Экспериментальная установка для исследования процесса 
впуска в поршневом двигателе с наддувом и без него 
 
Как отмечалось в предыдущих главах, характерными особенностями исследу-
емых процессов газообмена в поршневых ДВС являются их периодичность и дина-
мичность, связанная с цикличностью рабочего процесса двигателя и широким диа-
пазоном частоты вращения коленчатого вала, а также нарушение гармоничности 
этой периодики из-за неравномерного характера движения поршня и непрерывным 
изменением конфигурации впускной и выпускной систем вследствие работы кла-
панного узла (действия механизма газораспределения). Поэтому получить такие 
физические и механические условия с достаточной точностью можно только на ос-
нове натурной модели поршневого ДВС. Другим, серьезным фактором, влияющим 
на газообмен, является турбокомпрессор (ТК), если изучаются двигатели с турбо-
наддувом. Как будет показано далее ТК является не просто местным гидравличе-
ским сопротивлением, а он оказывает существенное влияние на газодинамические 
и теплообменные характеристики течений в газовоздушных трактах поршневых 
ДВС. И это влияние необходимо тщательно исследовать и учитывать при модерни-
зации и/или проектировании газвоздушных систем поршневых двигателей. 
Поскольку газодинамические и теплообменные характеристики процессов во 
впускных и выпускных каналах являются функциями геометрических и режимных 
параметров поршневого двигателя, то для их исследования динамическая модель 
должна соответствовать ДВС определенной размерности (диаметр и ход поршня) 
и работать на соответствующих частотах вращения коленчатого вала от посторон-
него источника энергии. Только на основе такого подхода можно разработать и 
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оценить качественную и количественную эффективность от тех или иных техниче-
ских решений, направленных на совершенствование впускных и выпускных систем 
в целом, а также – раздельно по разным параметрам (технологическим, конструк-
тивным и/или режимным).  
Функциональная схема лабораторного стенда для определения газодинамиче-
ских и теплообменных характеристик газовых потоков в газовоздушных трактах 
поршневого ДВС с турбонаддувом приведена на рисунке 3.1. 
 
 
Рисунок 3.1 – Функциональная схема экспериментальной установки  
(модели ДВС с турбонаддувом): 1 – масляный насос; 2 – манометр; 3 – турбоком-
прессор (ТК); 4 – кран регулировки подачи воздуха в модель поршневого ДВС; 5 
– измерительный канал; 6 – модель поршневого ДВС; 7 – масляный бак; 8 – вен-
тиль подвода воздуха в турбину ТК; 9 – масляный фильтр 
 
Из рисунка видно, что экспериментальная установка состоит из двух основных 
частей – это поршневая часть 6 (которая более подробно будет описана ниже) и 
система турбонаддува, включающая турбокомпрессор ТКР-6, его привод и систему 
смазки (более подробное описание системы турбонаддува приведено ниже). 
На рисунке 3.2 показан общий вид разработанной экспериментальной уста-
новки. 
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Рисунок 3.2 – Общий вид экспериментальной установки для исследования газооб-
мена в поршневых ДВС: 1 – масляный насос; 2 – трубка для подвода масла к под-
шипникам ТК; 3 – турбокомпрессор (ТК); 4, 25 – регулировочные вентили;  
5 – измерительный канал; 6 – распредвал; 7 – ведущий шкив распредвала;  
8 – впускной трубопровод; 9 – впускной клапан; 10 – втулка цилиндра; 11 – зубча-
тый ремень; 12 – головка цилиндра; 13 – ролик; 14 – опорная плита верхняя; 15 – 
прокладка; 16 – шестигранник; 17 – опорная плита нижняя; 18 – опора; 19 – ша-
тунные подшипники; 20 – трубка для слива масла; 21 – манометр; 22 – трубка для 
подвода сжатого воздуха; 23 – масляный бак; 24 – масляный фильтр  
 
Прежде, чем переходить к подробному описанию поршневой части обратимся 
к рисунку 3.3, на котором показаны места установки датчиков (и их типы) в изме-
рительном канале 5 экспериментальной установки, в случае ее работы с системой 
турбонаддува. К головке блока экспериментальной установки на шпильках кре-
пился впускной трубопровод 8 длиной 150 мм (см. рисунок 3.2). К нему подстыко-
ван с помощью хомута измерительный канал 5 длиной 250 мм, в котором имелись 
специальные отверстия (контрольные сечения) для установки разных датчиков. 
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Рисунок 3.3 – Установка датчиков в измерительном канале 
 
Поршневая части экспериментальной установки разрабатывалась на базе уз-
лов автомобильного двигателя ВАЗ–ОКА (2Ч 8,2/7,1) [176]. При создании уста-
новки использовались отдельные элементы прототипа, а именно: поршень (с дора-
боткой), шатун, механизм газораспределения (с доработкой), поршневой палец, 
шкив коленвала. Продольный разрез поршневой части экспериментальной уста-
новки показан на рисунке 3.4, а на рисунке 3.5 – ее поперечный разрез.  
Как видно из этих рисунков установка представляла собой натурную модель 
одноцилиндрового поршневого ДВС размерности 8,2/7,1 (диаметр поршня рав-
нялся 82 мм, а ход поршня – 71 мм). Крутящий момент с электрического двигателя 
передавался через соединительную муфту 1 с резиновыми пальцами 2 на сборный 
коленчатый вал. Соединительная муфта имела 6 резиновых пальцев и была спо-
собна существенно компенсировать несоосность соединения валов электрического 
двигателя и коленвала установки, а также демпфировать динамические нагрузки, 
возникающие при запуске и остановке экспериментального стенда. 
Коленчатый вал в данном случае являлся сборным. Он состоял из шатунной 
шейки 3 и двух коренных шеек 4. Шатунная шейка была запрессована с натягом в 
щеки 5 и фиксировалась с помощью контргайки 6.  
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К щекам коленчатого вала крепились противовесы 7 (для снижения вибрации). 
Осевому перемещению коленвала препятствовала гайка 8. В экспериментальной 
установке коленчатый вал вращался в закрытых подшипниках качения 9, которые 
устанавливались в опорах 10. Шатун 12 устанавливался на два закрытых подшип-
ника качения 11. В данном случае использование двух подшипников связано с гео-
метрическими размерами шатуна. 
Поршень 14 крепился к шатуну с помощью поршневого пальца 13. Поршень 
двигался возвратно-поступательно по чугунной втулке 15, которая запрессовыва-
лась в стальной цилиндр 16. Цилиндр устанавливался на массивном основании 17, 
которое размещалось на опорах цилиндра 18. В качестве поршневых колец на пор-
шень устанавливалось одно фторопластовое кольцо 19, вместо трех (двух компрес-
сионных и одного маслосъемного) штатных. В данном случае использование фто-
ропластового кольца и чугунной втулки цилиндра обеспечивало существенное сни-
жение трения в парах поршневые кольца–втулка и поршень–втулка. Таким образом 
разработанная и изготовленная экспериментальная установка могла работать около 
7-15 минут без использования систем смазки и охлаждения при частотах вращения 
коленвала от 600 до 3000 мин-1. 
Все неподвижные детали и узлы экспериментальной установки (поршневой 
части) устанавливались на опорной плите 20. Она крепилась к лабораторному столу 
с помощью 2-х шестигранников 21. Между шестигранником и опорной плитой 
была установлена резиновая прокладка 22 для снижения вибрации при работе. 
Механизм газораспределения (рисунке 3.4 и 3.5) экспериментальной уста-
новки также заимствован у двигателя автомобиля ВАЗ-ОКА: использована головка 
блока в сборе с небольшими конструктивными доработками. Система состояла из 
впускного клапана 23 и выпускного клапана 24, которые открывались и закрыва-
лись при помощи распредвала 25 с ведущим шкивом 26. Зубчатый ремень 28 со-
единял шкив распределительного вала со шкивом коленчатого вала 27. Натяжение 
ремня регулировалось роликом 29, установленным на стойке 30, и болтом натяжи-
теля 31. Смазка подшипников распредвала осуществлялась через масленки 32. 
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Фазы газораспределения экспериментальной установки соответствовали фа-
зам автомобильного двигателя ВАЗ-ОКА и составляли: 
 открытие выпускного клапана – 47 град. п.к.в. до нижней мертвой точки (НМТ); 
 закрытие выпускного клапана – 17 град. п.к.в. после верхней мертвой точки 
(ВМТ); 
 открытие впускного клапана – 33 град. п.к.в. до верхней мертвой точки (ВМТ); 
 закрытие впускного клапана – 79 град. п.к.в. после нижней мертвой точки (НМТ). 
Максимальная высота подъема впускного клапана составляла 9,2 мм. 
Коленчатый вал экспериментальной установка приводился во вращение с по-
мощью электрического двигателя 35. С помощью преобразователя частоты Altivar 
31 фирмы Shneider Electric частота вращения коленвала n изменялась в диапазоне 
от 600 до 3000 мин-1. Точность регулировки n составляла  0,1 % от заданной ча-
стоты вращения. 
Для исследований влияния конфигурации впускного трубопровода на тепло-
механические процессы в нем, к головке блока крепился профилированный уча-
сток 33 (рисунке 3.5). К нему крепился измерительный канал 34 со специальными 
отверстиями (контрольными сечениями) для установки датчиков.  
Таким образом профилированный участок с разными поперечными сечениями 
и измерительный канал образовывали впускной трубопровод экспериментальной 
установки поршневого ДВС, который исследовался в дальнейшем. Клапанный 
узел, канал в головке цилиндров, впускной или выпускной трубопровод в совокуп-
ности составляли впускной или выпускной (газовоздушный) тракт. В большинстве 
поршневых двигателей он представляет собой сложную пространственную конфи-
гурацию с большим количеством деталей и узлов, которые имеют множество изги-
бов и местных сопротивлений. При этом, следует отметить, что в условиях ограни-
ченности данных по газодинамическим и теплообменным характеристикам газо-
вых потоков во впускных и выпускных трактах в реальном пульсирующем режиме 
(с учетом газодинамической нестационарности) методически целесообразно 
начать изучение проблемы именно с прямолинейных газовоздушных трактов. 
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На рисунке 3.6 представлена одна из исследованных конфигураций впускного 
тракта установки. Исследуемые конфигурации отличались разными расстояниями 
до контрольных сечений, типом используемых датчиков, длиной и формой попе-
речного сечения впускного трубопровода и измерительного канала.  
 
 
Рисунок 3.6 – Конфигурация впускного тракта экспериментальной установки:  
1 – впускной клапан; 2 – канал в головке цилиндра; 3 – впускной трубопровод 
(профилированный участок); 4 – датчик термоанемометра для определения  
локального коэффициента теплоотдачи; 5 – датчик термоанемометра для опреде-
ления скорости потока газа; 6 – измерительный канал 
 
Профилированные участки составляли примерно 30 % (150 мм) от общей 
длины впускного тракта (540 мм) от входа в измерительный канал до седла клапана. 
Использовались участки с поперечными сечениями в форме круга, квадрата и рав-
ностороннего треугольника. Как отмечалось выше, в связи с ограниченным коли-
чеством литературных данных о процессах газообмена с учетом газодинамической 
нестационарности и слабой изученностью данной проблемы в качестве исходной 
базы был выбран традиционный прямолинейный газовоздушный тракт. В случае 
исследований впускного тракта с профилированными участками, эквивалентный 
(гидравлический) диаметр dэ впускного трубопровода равнялся 32 мм. 
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Геометрические характеристики профилированных участков для впускного 
трубопровода приведены в таблице 3.1. 
 
Таблица 3.1 
Геометрические характеристики профилированных участков 
(впускной тракт) 
Форма попе-
речного  
сечения 
участка 
Длина 
участка 
L1, мм 
Внутр. 
диаметр 
d или 
сторона 
a, мм 
Периметр 
поперечного 
сечения 
участка Р, 
мм 
Площадь по-
перечного 
сечения 
участка F, 
мм2 
Эквивалентный 
(гидравлический) 
диаметр участка 
dэ, мм 
Круг 150,0 32 100,5 803,8 32,0 
Квадрат 150,0 32 128,0 1024 32,0 
Равносторон. 
треугольник 
150,0 55,4 166,2 1329 32,0 
 
Общий вид описанной выше поршневой части экспериментальной установки, 
шкаф управления электрическим двигателем и компьютеризированная обработка 
данных показаны на рисунке 3.7. 
 
 
Рисунок 3.7 – Общий вид поршневой части экспериментальной установки, шкаф 
управления электрическим двигателем и персональный компьютер 
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В дальнейшем при описании и анализе результатов серии исследований про-
цессов во впускном тракте будет приводиться конкретная его конфигурация, а 
также типы и места установки датчиков, используемых в исследовании. 
Далее рассмотрим систему турбонаддува для поршневой части эксперимен-
тальной установки, описанной выше. Одним из самых сложных элементов в газо-
воздушных трактах поршневых двигателей внутреннего сгорания, оказывающим 
существенное влияние на механизм протекающих в них процессов является турбо-
компрессор (ТК). 
Рациональный подбор ТК для ДВС при разработке нового поршневого двига-
теля или при модернизации существующего двигателя требует знания основных 
характеристик самого турбокомпрессора, и прежде всего, создаваемые им расход 
воздуха и давление турбонаддува [177; 178]. Это необходимо для согласования ха-
рактеристик двигателя и турбокомпрессора, т. е. наилучшим образом подобрать 
проточные части ТК к газовоздушному тракту двигателя и размерам цилиндров. 
Анализ литературы показал, что необходимо совершенствовать методики выбора 
(подбора) турбокомпрессора для турбонаддува поршневого двигателя с учетом не 
только статических, но и динамических свойств объектов. На основании этого 
можно выделить задачу, связанную с изучением газодинамики потока, создавае-
мого компрессором турбокомпрессора (без учета влияния поршневой части) с це-
лью дальнейшего согласования характеристик компрессора и ДВС. 
При этом существует большое количество отечественной и зарубежной лите-
ратуры, посвященной исследованию газодинамики потоков внутри компрессоров 
и за ними в статических условиях [179-183], но практически отсутствуют сведения 
о газодинамических характеристиках потоков воздуха с учетом газодинамической 
нестационарности процессов. 
Таким образом, прежде чем изучать газодинамические и теплообменные ха-
рактеристики потока в газовоздушных трактах поршневых двигателей с турбонад-
дувом необходимо исследовать газодинамику потока воздуха за компрессором тур-
бокомпрессора (ТК) со свободным выпуском (т.е. без поршневой части). Эти дан-
ные позволят разработать новые способы корректировки характеристик двигателя 
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и ТК [184]. Для этих целей использована экспериментальная установка, показанная 
на рисунке 3.8. 
 
 
Рисунок 3.8 – Экспериментальная установка для исследования газодинамики по-
токов после компрессора турбокомпрессора: 1 – маслозакачивающий агрегат;  
2 – турбокомпрессор (ТК); 3 – впускной трубопровод; 4 – патрубок подвода воз-
духа к турбине ТК; 5 – масляный бак; 6 – измерительный канал;  
7 – датчики давления и термоанемометров 
 
В установке свободный турбокомпрессор раскручивался сжатым воздухом от 
компрессора из заводской магистрали. Установка включала в себя турбокомпрес-
сор ТКР-6 2, маслозакачивающий агрегат 1, масляный бак 5, впускной трубопровод 
3 и приборно-измерительную аппаратуру. 
К впускному трубопроводу 3 (см. рисунок 3.8) крепился измерительный канал 
6, в который устанавливались датчики давления и термоанемометра (см. также ри-
сунок 3.3). За счет установки на конце измерительного канала воздушных фильтров 
с разным коэффициентом сопротивления, существовала возможность проводить 
испытания с разным гидравлическим сопротивлением на выходе из компрессора 
ТК. 
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Таким образом экспериментальный стенд позволял: 
 регулировать частоту вращения ротора ТК изменением давления воздуха пе-
ред турбиной, тем самым изменять расход и давление наддувочного воздуха, 
подаваемого турбокомпрессором; 
 изменять конфигурацию трубопровода после компрессора: разные наконеч-
ники имитировали сопротивления во впускном тракте поршневого ДВС – 
сужения на седлах в клапанном узле, впускные клапана, изгибы и т. д.; 
 исследовать газодинамические, расходные и теплообменные характеристики 
газовых потоков в трубопроводе за компрессором ТК. 
Давление перед турбиной турбокомпрессора регулировалось количеством от-
крытых вентилей 3 (рисунке 3.9). Опытным путем было установлено, что при двух 
открытых вентилях частота вращения ротора ТК составляет (с учетом погрешности 
измерений) приблизительно 35 000 мин-1, при трех – 42 000 мин-1 и при четырех – 
46 000 мин-1. 
 
 
 
Рисунок 3.9 – Схема регулирования 
давления перед турбиной ТК:  
1 – коллектор заводской магистрали; 
2 – манометр; 3 – патрубки с венти-
лями для регулирования подачи воз-
духа к турбине ТК 
 
Сжатый в компрессоре турбокомпрессора воздух поступал во впускной тру-
бопровод 3 и далее либо сбрасывался в атмосферу, либо направлялся в цилиндр 
модели поршневого двигателя размерности 8,2/7,1. 
…………………………………………………………………………………………… 
……………………………..---------------------======================…………. 
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3.1.2. Экспериментальная установка для исследования процесса 
выпуска в поршневом двигателе с наддувом и без него 
 
Для исследования газодинамических и теплообменных характеристик потоков 
в выпускном трубопроводе двигателя с турбонаддувом и без него была разработана 
и изготовлена экспериментальная установка, представленная на рисунке 3.10.  
Ее конструкция во многом схожа с установкой, рассмотренной выше. Как 
видно из рисунка, установка также состоит из двух основных частей – поршневой 
части и системы турбонаддува (ТК со вспомогательными системами). 
 
 
Рисунок 3.10 – Схема экспериментальной установки для исследования процессов 
в выпускном трубопроводе поршневых ДВС с турбонаддувом: 1 – агрегат масло-
закачивающий; 2 – турбокомпрессор; 3 – выпускной трубопровод; 4 – головка ци-
линдров; 5 – выпускной клапан; 6 – Электрический двигатель (асинхронный);  
7 – бак-ресивер; 8 – манометр; 9 – вентили; 10 – цилиндр-дутьевая камера;  
11 – масляный бак  
 
При исследованиях газодинамики и теплообмена в выпускном трубопроводе 
использовался тот же турбокомпрессор, что и при изучении процесса впуска. Рас-
смотрим некоторые особенности поршневой части установки при исследовании 
процесса выпуска (рисунок 3.11). 
107 
Сжатый воздух нагнетался компрессором из заводской магистрали и поступал 
в бак 3, перед которым установлен манометр 1 и вентиль 2. В установке имелась 
возможность регулировать избыточное давление на выпуске с помощью вентиля 2. 
Бак 3 с выравнивающей решеткой 4 служил для стабилизации потока перед пода-
чей его в цилиндр 5 и далее в выпускной тракт. Цилиндр 5 также был снабжен хо-
нейкомбом 6 для выравнивания потока, поступающего в него воздуха. 
Механизм газораспределения экспериментальной установки также заимство-
ван от автомобильного двигателя ВАЗ-ОКА (2Ч 8,2/7,1): установлена головка ци-
линдров 8 в сборе с некоторыми доработками. Периоды фаз газораспределения и 
величины подъемов клапанов экспериментальной установки соответствовали па-
раметрам для автомобильного двигателя ВАЗ-ОКА (указаны выше в данной главе). 
 
 
 
Рисунок 3.11 – Схема поршневой части экспериментальной установки для иссле-
дования процесса выпуска в поршневом ДВС: 1 – манометр; 2 – вентили;  
3 – бак-ресивер; 4 – выравнивающая решетка; 5 – цилиндр; 6 – хонейкомб  
(выравнивающая решетка); 7 – выпускной клапан; 8 – головка цилиндров;  
9 – выпускной канал в головке цилиндров; 10 – выпускной трубопровод:  
11 – асинхронный электродвигатель 
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Привод распределительного вала осуществлялся через ременную передачу с 
помощью электрического двигателя (асинхронного) 11. Преобразователь частоты 
регулировал частоту вращения распредвала от 300 до 1500 мин-1. Алгоритм управ-
ления частотой вращения распределительного вала установки полностью иденти-
чен системе, описанной выше. 
На рисунке 3.12 представлена одна из возможных конфигураций выпускного 
тракта установки при исследовании процесса выпуска. Исследуемые конфигура-
ции отличались разными расстояниями до контрольных сечений, типом датчиков, 
которые в них устанавливались, длиной и формой поперечного сечения выпуск-
ного трубопровода и измерительного канала.  
 
 
Рисунок 3.12 – Конфигурация исследуемого выпускного тракта: 1 – цилиндр;  
2 – головка блока; 3 – выпускной клапан; 4 – исследуемый выпускной трубопро-
вод; 5 – датчики термоанемометра для определения локальной теплоотдачи; 6 – 
датчики термоанемометра для определения скорости потока газа 
 
Длина опытного выпускного трубопровода 4 составляла 400 мм, внутренний 
диаметр – 30 мм. В трубопроводе умелось три контрольных сечения на расстояниях 
20, 140 и 340 мм для установки измерительных датчиков давления и термоанемо-
метров. 
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В выпускном трубопроводе также устанавливался профилированные участки 
с разными поперечными сечениями, длина которого составляла приблизительно  
30 % от общей длины выпускного тракта.  
В данном случае также использовались участки с поперечными сечениями в 
форме круга, квадрата и равностороннего треугольника. В связи с недостаточным 
количеством экспериментальных данных о тепломеханических характеристиках 
газовых потоков в выпускном трубопроводе с учетом газодинамической нестацио-
нарности процессов и довольно слабой изученностью данной проблемы в качестве 
исходной базы также был выбран прямолинейный трубопровод. Во всех случаях (в 
традиционном трубопроводе и трубопроводе с профилированными участками) эк-
вивалентный (гидравлический) диаметр dэ составлял 30 мм.  
Неровности при переходе от одной формы поперечного сечения к другой сгла-
живались с помощью пластичного материала. 
Основные размеры профилированных участков для выпускного трубопровода 
приведены в таблице 3.2. 
 
Таблица 3.2 
Геометрические характеристики профилированных участков 
(выпускной тракт) 
Форма попе-
речного сече-
ния участка 
Внутр. 
диаметр 
d или 
сторона 
a, мм 
Периметр по-
перечного се-
чения участка 
Р, мм 
Площадь попе-
речного сече-
ния участка F, 
мм2 
Эквивалентный 
(гидравлический) 
диаметр участка 
dэ, мм 
Круг 30 94,2 706,9 30,0 
Квадрат 30 120,0 900,0 30,0 
Равносторон. 
треугольник 
52,0 155,9 1169 30,0 
 
Общий вид (фотография) поршневой части экспериментальной установки для 
исследования процесса выпуска показан на рисунке 3.13. 
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Рисунок 3.13 – Фотография экспериментальной установки (поршневой части) для 
исследования процесса выпуска в ДВС 
 
В дальнейшем при описании и анализе результатов серии исследований газо-
динамики и теплообмена в выпускном тракте будет приводиться конкретная его 
конфигурация, а также типы и места установки датчиков, используемых в экспери-
ментах. 
 
3.1.3. Измерение частоты вращения и угла поворота  
коленчатого вала 
 
При изучении процессов в газовоздушных трактах ДВС в условиях газодина-
мической нестационарности необходимо однозначно определять частоту вращения 
коленчатого вала и прохождение поршнем верхней мертвой точки (ВМТ) и нижней 
мертвой точки (НМТ), а также индицировать моменты открытия и закрытия впуск-
ного и выпускного клапанов. Не располагая надежными экспериментальными дан-
ными, оценивающими указанные исходные величины в отдельных замерах, нельзя 
определить, например, расходные характеристики двигателя или его мощностные 
показатели на заданном режиме. Невозможно даже настроить испытательную уста-
новку на определенный режим, если нет соответствующих приборов контроля 
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мгновенной скорости вращения коленвала. Таким образом точное определение ча-
стоты вращения и угла поворота коленчатого вала поршневого двигателя является 
необходимым условием проведений исследований процессов в газовоздушных 
трактах поршневых ДВС. 
В рассматриваемой работе использовался тахометрический датчик (с автор-
скими доработками конструкции). Датчик состоял из двух элементов: зубчатого 
диска, который крепился на коленчатом вале модели двигателя, и индуктивного 
датчика, закрепленного на специальном штативе (рисунок 3.14). Зубчатый диск 1 
крепился на коленчатом валу 2 и фиксировался на нем при помощи муфты 3. Ин-
дуктивный датчик 4 монтировался на специальном штативе 5, и устанавливался 
так, чтобы расстояние от его чувствительного элемента до зуба на диске составляло 
около 3-8 мм. 
 
 
Рисунок 3.14 – Схема установки тахометрического датчика (вид сверху):  
1 – зубчатый диск; 2 – коленчатый вал; 3 – муфта; 4 – индуктивный датчик;  
5 – штатив 
 
Зубчатый диск имел лишь два зуба под углом 180 градусов друг относительно 
друга. На коленчатом валу установки зубчатый диск фиксировался в соответствии 
с положением поршня в верхней мертвой точке (ВМТ) и нижней мертвой точке 
(НМТ), т. е. один из зубьев соответствовал нахождению поршня в ВМТ, а другой – 
в НМТ. 
Аналоговый сигнал с индуктивного датчика представлял собой импульс 
напряжения, который фиксировался с помощью АЦП. Частота сигнала была про-
порциональна частоте вращения коленвала. Для того, чтобы однозначно отличать 
сигналы от зубьев, соответствующих нижней и верхней мертвым точкам (НМТ и 
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ВМТ), зубья имели несколько отличающиеся геометрические размеры, что при об-
работке сигналов давало различную величину амплитуду напряжения. Соответ-
ственно, по наличию тех или иных импульсов можно было судить о текущем поло-
жении коленчатого вала и, соответственно, определять нахождение поршня в верх-
ней мертвой точке и/или нижней мертвой точке.  
В качестве примера на рисунке 3.15 показан аналоговый сигнал, получаемый 
с тахометра: положению поршня в верхней мертвой точке (ВМТ) соответствует 
сигнал напряжения меньшей амплитуды, чем сигнал – в положении нижней мерт-
вой точки (НМТ). 
 
 
Рисунок 3.15 – Пример выходного сигнала тахометра 
 
Таким образом, однозначно определялась частота вращения коленвала и поло-
жение поршня в цилиндре поршневого ДВС. 
 
3.1.5. Измерение частоты вращения ротора турбокомпрессора 
 
Частота вращения ротора турбокомпрессора – один из важнейших параметров, 
который измеряется при исследованиях и испытаниях поршневых двигателей с 
турбонаддувом. Системы наддува на основе турбокомпрессоров начали использо-
ваться относительно недавно (около 40 лет назад). Поэтому измерительная аппара-
тура для контроля этих систем еще полностью не отлажена. Более того, на сего-
дняшний день до сих пор существуют проблемы технического характера, которые 
затрудняют измерение частоты вращения ротора турбокомпрессора. Среди них 
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можно выдлелить: недоступность ротора ТК прямому наблюдению, высокие ча-
стоты вращения (вплоть до 250 000 мин-1) и довольно высокая температура выпуск-
ных газов (до 1000 оС), раскручивающих ротор ТК [185; 186].  
На основе анализа литературы в данной работе был выбран метод бесконтакт-
ной тахометрии, который обеспечивает достаточно высокую точность и не оказы-
вает влияния на функционирование турбокомпрессора. В данной работе для изме-
рения частоты вращения ротора турбокомпрессора (ТК) применялся цифровой та-
хометр модели СЕМ АТ-6 (рисунок 3.16).  
 
 
Рисунок 3.16 – Датчик частоты вращения ротора ТК 
 
Частота вращения ротора ТК измерялась с помощью датчика с лазерным це-
леуказателем и отражательной ленты (расположенной на одной из лопаток колеса 
компрессора). Рассматриваемый датчик обеспечивал измерения с погрешностью 
± 0,5 %. 
 
3.1.6. Измерение мгновенных значений статических давлений  
во впускных и выпускных трубопроводах поршневых ДВС 
 
Поскольку при исследованиях процессов во впускном и выпускном трактах 
нет высоких значений давления и температуры, то использовался пьезоэлектриче-
ский датчик давления. Однако, следует иметь ввиду, что для разных систем датчики 
должны обладать разными измерительными характеристиками. Это связано с диа-
пазонами измеряемых температур, давлений и других условий работы [187; 188]. 
Например, диапазон изменения избыточного статического давления для впускной 
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системы составляет от –1,0 до +,5 бар, для выпускной системы – от –1,5 до +1,5 
бар.  
В данной работе для измерений мгновенных значений давления (статического) 
потоков в выпускном трубопроводе использовался датчик давления S-10 фирмы 
WIKA (рисунок 3.17), с быстродействием менее 1 мс, диапазон измерения от –1,5 
до +1,5 бар, погрешность составляет ± 0,25 %.  
Подобный датчик использовался и для определения давления наддува во 
впускном трубопроводе и измерения пульсаций потока в нем с диапазоном показа-
ний от –2,5 до 2,5 бар, погрешностью 0,5 % от предела измерений, выходным ана-
логовым сигналом от 0 – 5 В. 
 
 
Рисунок 3.17 – Датчик давления наддува модели S-10 
 
3.1.7. Измерение пульсирующего расхода газа 
 
Потоки жидкостей и газов, характерные при работе поршневых двигателей, в 
большинстве своем имеют пульсирующий, прерывистый, т.е. так называемый не-
стационарный характер течения (с периодическими ускорениями и замедлениями). 
Газодинамическая нестационарность потоков, с которыми приходится иметь дело 
при исследованиях и испытаниях поршневых ДВС, органически свойственна им не 
только на неустановившихся (n = var), но и на установившихся (n = const) режимах 
работы. 
Известно, что газодинамическая нестационарность потоков сглаживается при 
увеличении числа оборотов вала двигателя и с переходом на большее число цилин-
дров, но в принципе всегда имеет место независимо от количества цилиндров и 
скоростного режима работы. Это обстоятельство, а также нестационарность (неод-
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нородность) течения газов в поперечном сечении, значительно осложняют опреде-
ление истинных параметров потока и служат источником основных погрешностей 
при определении расходных характеристик.  
Все это довольно серьезно влияет на определение истинных газодинамических 
и расходных характеристик во впускных и выпускных трактах поршневых ДВС, 
работающих в условиях газодинамической нестационарности. 
В последние годы для создания методов измерения мгновенных скоростей (и 
расходов) пульсирующего потока широко используются различные физические яв-
ления. Все применяемые в настоящее время физические методы можно разделить 
на две группы [10]. 
К первой следует отнести способы, в основе которых лежит эффект уноса по-
тока субстанции, величина которого характеризует скорость. Такой субстанцией 
может быть тепло нагретой нити или тела, активные частицы, нанесенные на изме-
ритель, ионы, возбуждаемые в некотором потоке объема разрядом и др. Ко второй 
группе можно отнести способы, в основе которых лежат различные трассеры: ме-
ханические частицы, аэрозоли, соли, химические вещества, тепловые и ионные об-
лачки, акустические волны и др. Оба указанных метода можно применять как для 
измерения средних, так и мгновенных скоростей потока. 
Принципиально в качестве измерительного элемента прибора для измерения 
скорости потока по количеству уносимого тепла можно использовать любое тело с 
температурой, отличной от температуры потока. Все приборы, созданные по та-
кому принципу, можно назвать термоанемометрами. Из них наибольшее примене-
ние получил термоанемометр с нагретой нитью. Он используется для измерения 
пульсаций скорости потока и обладает высокой разрешающей способностью. По-
этому данный способ был выбран для исследования тепломеханических характе-
ристик газовых потоков во впускных и выпускных трубопроводах поршневых дви-
гателей в условиях газодинамической нестационарности (поскольку термоанемо-
метры компактны, обладают высокой чувствительностью, малой инерционностью 
и достаточной точностью). В приложении 3 более подробно описаны требования к 
термоанемометрической аппаратуре и общая теория термической анемометрии. 
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В наших исследованиях был разработан термоанемометр постоянной темпе-
ратуры для измерения параметров пульсирующих течений газовых потоков на ос-
нове электрической схемы, представленной в [61]. Созданная электрическая схема 
показана на рисунке 3.18 (защищена патентом РФ [163]).  
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.18 – Электрическая схема термоанемометра: а) схема защиты нити от 
перегрева; б) схема термоанемометра постоянной температуры с обратной связью 
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Схема состоит из двух элементов: термоанемометра постоянной температуры 
и блока защиты. Блок защиты предназначен для предотвращения перегрева чув-
ствительного элемента (нити) за счет ограничения величины силы тока ее нагрева 
во время настройки термоанемометра перед работой. 
Внешний вид термоанемометра показан на рисунке 3.19. 
 
 
Рисунок 3.19 – Внешний вид термоанемометра постоянной температуры  
оригинальной конструкции [163] 
 
Источником энергии для работы термоанемометров являлся блок-питания с 
параметрами на выходе: сила тока не менее 1,5 А, постоянное напряжение 20-24 В. 
Выходным сигналом термоанемометров являлся аналоговый сигнал в виде напря-
жения величиной до 5 В, который поступал в аналого-цифровой преобразователь 
(АЦП) и далее обрабатывался на персональном компьютере (ПК) в специализиро-
ванной программе. 
В данном исследовании в датчиках термоанемометра использовалась нихро-
мовая нить диаметром 5 мкм, длиной 5 мм в качестве чувствительного элемента. 
Нить крепилась к токопроводящим стержням с помощью точечной сварки. Таким 
образом обеспечивался надежный контакт нити со стержнями. Далее они залива-
лись эпоксидным клеем в специальной втулке. Фотография датчика термоанемо-
метра представлена на рисунке 3.20. 
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Рисунок 3.20 – Фотография датчика термоанемометра 
 
Электрическое сопротивление датчика термоанемометра в холодном состоя-
ние равнялось 1,8–2,3 Ом. На основе опытных данных было установлено, что его 
тарировочная кривая оставалась неизменной в течение не менее 21 дней. Такие па-
раметры системы были достаточными для решения задач данного исследования. 
Статическая и динамическая тарировки (см. приложение 3) были проведены с 
целью определения характеристик термоанемометра (быстродействие, качество от-
работки сигнала, входные и выходные параметры напряжения и силы тока и т. д.). 
Более подробно тарировка термоанемометра и его датчиков приведена в [189]. 
Один из основных параметров, влияющим на качество газообмена в поршне-
вых ДВС, является объемный и/или массовый расход газов через впускную и/или 
выпускную систему двигателя. При этом, именно расходные характеристики опре-
деляют величину эффективной мощности, которую может выработать ДВС. 
Измерение объемного расхода основано на определении мгновенной средней 
по поперечному сечению канала скорости газового потока в контрольном сечении 
газовоздушного тракта с помощью термоанемометра.  
В данной работе объемный расход пульсирующего потока газа определялся 
следующим образом (на примере процесса впуска). Сначала определялась вели-
чина единичного объема Qе, поступившего в цилиндр за процесс впуска. Величина 
Qе рассчитывалась численным интегрированием зависимости w = f () для каждого 
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процесса впуска. Величина Qe находилась как средняя по выборке отдельных про-
цессов впуска за весь период измерений. Таким образом объемный расходом Q, 
м3/с пульсирующего потока при впуске в поршневом ДВС рассчитывался как 
сумма единичных объемов Qe умноженная на их количество за время  = 1 с. Затем 
объемный расход Q пересчитывался на нормальные технические условия. Анало-
гичным образом определялся объемный расход пульсирующего газа в процессе вы-
пуска в поршневом ДВС. 
Установлено, что характер зависимости объемного расхода Q от частоты вра-
щения коленвала n определяется взаимодействием двух факторов: величиной еди-
ничного объема Qe и их количества m (за время  = 1 с). Поскольку с ростом ча-
стоты вращения коленчатого вала m растет линейно, то определяющей является 
функция Qe = f (n). 
 
3.1.8. Автоматизированные системы сбора и обработки  
экспериментальных данных 
 
Рассмотрим пример автоматизированной системы сбора данных на основе 
аналого-цифрового преобразователя (АЦП) адаптированной для исследований га-
зодинамики и теплообмена во впускном и выпускном трактах ДВС в условиях га-
зодинамической нестационарности [190-192]. 
Для этих целей на базе АЦП модели E14-140 (производитель фирма L-Card) 
была создана система сбора и обработки экспериментальных данных, передающая 
автоматически (в режиме реального времени) информацию в ПК. АЦП Е14-140 яв-
ляется многофункциональным измерительным модулем, который подключается к 
персональному компьютеру с помощью USB-интерфейса. Рассматриваемый мно-
гоканальный четырнадцати разрядный АЦП мог работать одновременно с че-
тырьмя измерительными каналами.  
В данном исследования необходимо было регистрировать следующие показа-
тели: 
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1. Частоту вращения n и угол поворота φ коленчатого вала (для получения 
этих данных использовался тахометрический датчик). 
2. Мгновенную скорость wx воздуха (применялся метод термоанемометриро-
вания). 
3. Барометрическое давление ро и статическое давление потока рх в трубопро-
водах (барометр и датчик давления). 
4. Температуру газового потока Т (термопара). 
Блок-схема созданной системы сбора данных показана на рисунке 3.21. 
 
 
Рисунок 3.21 – Блок схема системы сбора данных для исследований 
процессов во впускных и выпускных трактах поршневых ДВС 
 
Поскольку характерными особенностями процессов во впускных и выпускных 
трактах ДВС являются их динамичность (например, длительность процесса впуска 
находится в диапазоне от десятых долей секунды до сотых) и высокая нестацио-
нарность. Поэтому, используемые датчики должны обладать соответствующим 
быстродействием, а АЦП должна иметь необходимую частоту дискретизации сиг-
нала по уровню и по времени [192]. Соответственно, основным требованием при 
выборе аналого-цифрового преобразователя являлась максимальная частота дис-
кретизации аналогового сигнала по времени. Согласно теореме теоремы Котельни-
кова [193] частота дискретизации сигнала по времени должна быть в 2-3 раза 
больше, чем измеряемая частота, содержащаяся в аналоговом сигнале. Для АЦП 
Е14-140 максимальная частота преобразования составляет 100 кГц, что суще-
ственно превышает частоты, присутствующие в поступающем сигнале. 
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3.2. Газодинамические и расходные характеристики  
процессов газообмена в двигателях без наддува 
 
3.2.1. Численное моделирование процессов газообмена  
в двигателях без наддува 
 
Как отмечалось в главе 1, методы исследования газовоздушных трактов порш-
невых ДВС можно разделить на две группы: теоретический анализ и физико-мате-
матическое (численное) моделирование процессов; методы экспериментального 
исследования процессов газообмена. Данный подраздел посвящен возможностям 
математического моделирования процессов газообмена в ДВС без турбонаддува. 
Сегодня во всем мире проектирование, модернизация, доводка и исследования 
поршневых ДВС не производится без проведения математического моделирования 
и компьютерной оптимизации [9; 10]. Важность и актуальность выполнения моде-
лирования все более возрастает с ужесточением экологических требований, а также 
требований экономичности и высоких удельных показателей поршневых ДВС. 
Предварительное физико-математическое моделирование вопросов, связанных с 
совершенствованием рабочих процессов ДВС, процессов смесеобразования и сго-
рания и процессов газообмена позволяет существенно сократить объем дорогосто-
ящих лабораторных и экспериментальных работ, а также продолжительность про-
ектирования. 
В данной работе перед проведением экспериментальных исследований было 
выполнено численное моделирование процессов впуска и выпуска в программных 
комплексах ACTUS, разработанного швейцарской фирмой ABB Turbo Systems, и 
Дизель-РК, разработанного в МГТУ им. Н. Баумана. 
Ниже приводится пример предварительных расчетов перед проведением экс-
периментальных исследований процессов газообмена в поршневых ДВС без тур-
бонаддува, выполненных с помощью программного комплекса Дизель-РК.  
В качестве объекта моделирования служил автомобильный двигатель  
ВАЗ-ОКА (стандартное обозначение 2Ч 8,2/7,1).  
При расчетах закладывались следующие исходные данные: 
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 схема поршневого ДВС – рядный двигатель; 
 тип процесса – бензиновый без турбонаддува (дизель с турбонаддувом); 
 число цилиндров – 2; 
 тактность ДВС – четырехтактный двигатель; 
 система охлаждения ДВС – жидкостная. 
Параметры окружающей среды: 
 температура воздуха tо – 20 оС;  
 барометрическое давление ро – 735 мм. рт. ст.; 
 в случае моделирования двигателя с турбонаддувом степень повышения дав-
ления в компрессоре πк составляла 1,1 и 1,2. 
Характеристики цилиндропоршневой группы (ЦПГ): 
 степень сжатия ε – 9,9. 
 частота вращения коленчатого вала n изменялась в диапазоне от 600 до  
3000 мин-1; 
 диаметр цилиндра D – 82 мм; 
 ход поршня S – 71 мм; 
Конструкция головки цилиндра – двухклапанная. 
Фазы газораспределения задавались в соответствии со штатными параметрами 
автомобильного двигателя ВАЗ-ОКА, которые указаны в разделе 3.1.1. 
Конфигурация (длина и диаметр поперечного сечения) газовоздушных трубо-
проводов (впускных и выпускных каналов в головке, а также впускных и выпуск-
ных трубопроводов) задавались согласно этим показателям для экспериментальной 
установки (см. главу 3). 
Результаты численного моделирования процесса впуска применительно к дви-
гателю 2Ч 8,2/7,1 представлены на рисунке 3.22. На рисунке представлены совме-
щенные зависимости массового расхода воздуха Gв и полного давления рх во впуск-
ном трубопроводе от угла поворота коленчатого вала  для разных частот враще-
ния коленвала n.  
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Рисунок 3.22 – Расчетные зависимости массового расхода газа Gв (1) и давления 
рх (2) во впускном трубопроводе от угла поворота коленчатого вала   
при разных n: а – n = 1500 мин-1; б – 3000 мин-1 
 
На осциллограммах обращает на себя внимание провал расхода воздуха сразу 
после открытия впускного клапана, который объясняется тем, что в поршневом 
двигателе давление в цилиндре в начале открытия клапана выше давления во 
впускном трубопроводе, поэтому остаточные продукты сгорания вытекают через 
открывающийся впускной клапан, т.е. происходит так называемый заброс продук-
тов сгорания во впускной трубопровод [2; 66]. 
Заброс во впускной трубопровод может продолжаться и после верхней мерт-
вой точки, пока давление в цилиндре остается больше давления за выпускным и 
перед впускным клапаном. На расчетных зависимостях (рисунок 3.22) это явление 
не наблюдается – наполнение цилиндра (рост расхода воздуха) происходит до 
(вблизи) верхней мертвой точки). Поэтому наполнение цилиндра в двигателях без 
турбонаддува начинается с запаздыванием – после (вблизи) верхней мертвой точки. 
Также существует традиционное объяснение провала расхода воздуха после 
нижней мертвой точки (в конце процесса впуска). После нижней мертвой точки 
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(НМТ) – при перемещении поршня к верхней мертвой точки (ВМТ) уже в такте 
сжатия – давление в цилиндре остается некоторое время меньше давления перед 
впускным клапаном, даже несмотря на уменьшение объема. Воздух (или топливно-
воздушная смесь) продолжает поступать в цилиндр через впускной клапан. При 
этом, если впускной клапан закрывается после того, как давление в цилиндре срав-
нивается с давление перед впускным клапаном, то возникает обратное течение га-
зов из цилиндра во впускной трубопровод [2; 66]. На рисунке 3.22 данное явление 
можно наблюдать сразу после прохождения поршнем нижней мертвой точки 
(НМТ). 
На результатах численного моделирования достаточно странно выглядит от-
сутствие изменение расхода воздуха в период времени, когда впускной клапан за-
крыт. В то время как, известно, что во впускном трубопроводе могут возникать 
волновые явления в течение всего рабочего цикла двигателя (в течение всех  
720 град. п.к.в.). Подтверждение этому можно наблюдать, если обратиться к рас-
четному графику изменения давления во впускном трубопроводе (рисунок 3.22). 
Из рисунка видно, что существенное изменение давления происходит в течение 
всего рабочего цикла двигателя. При этом можно отметить, что при средних часто-
тах вращения коленчатого вала колебания давления во впускном трубопроводе 
происходят более интенсивно, тогда как при высоких – происходит некоторое их 
сглаживание. 
Для сравнения результатов численного моделирования процесса впуска с дан-
ными экспериментальных исследований обратимся к рисунку 3.23, на котором 
представлены зависимости изменения скорости потока воздуха wх и давления рх от 
угла поворота коленчатого вала  во впускном трубопроводе при разных частотах 
вращения коленвала. Эти зависимости были получены на одноцилиндровой уста-
новке, описанной разделе 3.1 данной главы. 
На опытных осциллограммах (рисунок 3.23) сразу обращают на себя внимание 
ярко выраженные колебания, как скорости потока воздуха, так и давления во впуск-
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ном трубопроводе поршневого двигателя, происходящие после закрытия впуск-
ного клапана (в течение всего рабочего цикла двигателя), которые не наблюдались 
при численном моделировании. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.23 – Экспериментальные зависимости скорости потока газа wх (1) и 
давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала  во впускном трубопроводе 
при разных n: а – n = 1500 мин-1; б – 3000 мин-1 
 
При этом, как на экспериментально полученных кривых, как и на расчетных 
кривых, можно отметить некоторый провал скорости потока воздуха сразу после 
открытия впускного клапана (в начале процесса впуска). Однако подобного про-
вала после нижней мертвой точки (в конце процесса впуска) не наблюдается на 
экспериментально полученных осциллограммах, как это было отмечено при чис-
ленном моделировании. 
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Таким образом, можно отметить, что вид кривых изменения массового рас-
хода воздуха во впускном трубопроводе поршневого ДВС, полученных экспери-
ментально и численными методами более-менее схож только в период открытого 
впускного клапана (рисунок 3.24). После закрытия впускного клапана наблюда-
ются достаточно существенные расхождения в экспериментальных и расчетных 
данных. 
 
 
Рисунок 3.24 – Сопоставление расчетных (1) и экспериментальных (2)  
зависимостей массового расхода Gв и скорости потока газа wх  
от угла поворота коленвала φ при n = 1500 мин-1 
 
Далее обратимся к результатам численного моделирования процесса выпуска 
применительно к двигателю 2Ч 8,2/7,1, которые представлены на рисунке 3.25. На 
этом рисунке показаны зависимости расхода воздуха Gв и давления рх в выпускном 
трубопроводе от угла поворота коленчатого вала  при разных частотах вращения 
коленчатого вала. 
В данном случае результаты численного моделирования процесса выпуска до-
статочно хорошо совпадают с классической теорией рабочих процессов ДВС в 
плане описания протекания процессов газообмена. 
Так после открытия выпускного клапана и приблизительно до НМТ (нижней 
мертвой точки) наблюдается период свободного выпуска. Истечение газов из ци-
линдра происходит вследствие того, что давление в цилиндре в начале выпуска и 
давление вплоть до нижней мертвой точки (НМТ) выше давления в выпускном тру-
бопроводе.  
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Далее от нижней мертвой точки (НМТ) до верхней мертвой точки (ВМТ) про-
исходит принудительный выпуск. Скорость истечения газов и перепад давления в 
выпускном клапане определяются в основном скоростью движения поршня и от-
ношением площади перечного сечения клапанной щели к площади поршня. Сле-
дует отметить, что эта скорость также существенно зависит от характера нестаци-
онарного потока газов в выпускном трубопроводе [2; 66]. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.25 – Расчетные зависимости расхода газа Gв (1) и давления рх (2)  
в выпускном трубопроводе от угла поворота коленчатого вала  при разных n:  
а – n = 1500 мин-1; б – 3000 мин-1 
 
Во время перекрытия клапанов (период времени в районе верхней мертвой 
точки, когда одновременно открыты впускные и выпускные клапана) в двигателе 
без наддува давление в цилиндре в начале открытия впускного клапана выше дав-
ления во впускном трубопроводе, соответственно, продукты сгорания вытекают 
одновременно через выпускной клапан и открывающийся впускной клапан, т.е. 
происходит заброс продуктов сгорания во впускной трубопровод. Выпуск продук-
тов сгорания и их заброс во впускной трубопровод может продолжаться и после 
верхней мертвой точки (ВМТ), пока давление в цилиндре остается больше давле-
ния за выпускным и перед впускным клапанами. Из рисунка 3.25 видно, что после 
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верхней мертвой точки (ВМТ) изменение расхода газа практически прекращается. 
Во избежание чрезмерного заброса газов и ухудшения наполнения цилиндра угол 
перекрытия клапанов в двигателях без турбонаддува выполняют небольшим, по 
сравнению с комбинированными ДВС.  
При этом известно, что о режиме течения в выпускном трубопроводе нельзя 
вполне достоверно судить только по отношению среднего давления за выпускным 
клапаном и давлению в цилиндре. Необходимо учитывать, что во время свободного 
выпуска в выпускной системе образуется волна давления большой амплитуды [2; 
66] и критический режим течения обычно наступает до нижней мертвой точки 
(НМТ), а после нижней мертвой точки перепад давления и скорость понижаются 
до значений, характерных для принудительного выпуска. При этом, результаты 
численного моделирования подтверждают существование волн давления, образу-
ющихся в выпускном трубопроводе, однако, на изменение расхода газа они никак 
не сказываются (рисунок 3.25). 
Для сравнения результатов численного моделирования и экспериментальных 
исследований процесса выпуска рассмотрим к рисунку 3.26. На рисунке 3.26 пред-
ставлены зависимости скорости потока воздуха wх и давления рх от угла поворота 
коленчатого вала  в выпускном трубопроводе при избыточном давлении рb = 2,0 
бар при разных частотах вращения коленчатого вала. Эти зависимости были полу-
чены на одноцилиндровой установке, описанной в разделе 3.1. 
Сопоставление рисунков 3.25 и 3.26 показывает, что общий вид кривых изме-
нения скорости потока воздуха и давления в выпускном трубопроводе поршневого 
двигателя, полученных экспериментально и численными методами, очень схож за 
исключением двух моментов [194; 195]: 
 при экспериментальных исследованиях после закрытия выпускного клапана 
скорость потока не обращается в ноль; 
 после закрытия выпускного клапана наблюдаются некоторые колебания дав-
ления газов, наиболее выраженных при высоких частотах вращения коленча-
того вала двигателя. 
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Рисунок 3.26 – Экспериментальные зависимости скорости потока газа wх (1) и 
давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала  в выпускном трубопроводе 
при избыточном давлении на выпуске рb = 2,0 бар при разных n:  
а – n = 600 мин-1; б – 3000 мин-1 
 
 
3.2.2. Газодинамические и расходные характеристики процесса 
впуска в двигателях без наддува 
 
В данном подразделе представлены результаты экспериментальных исследо-
ваний газодинамических и расходных характеристик процессов во впускном тру-
бопроводе постоянного круглого поперечного сечения, а также производится 
оценка влияния аэродинамического сопротивления на эти характеристики. 
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В двигателестроении для обеспечения равномерного поля скоростей во впуск-
ных трубопроводах поршневых ДВС принято применять каналы с поперечными 
сечениями в форме круга или овала. Считается, что именно такая форма трубопро-
водов является оптимальной с точки зрения газодинамических, расходных и тепло-
обменных характеристик процесса впуска [9; 10]. Поэтому экспериментальные ис-
следования процесса впуска необходимо начать именно с впускных трубопроводов 
постоянного круглого поперечного сечения.  
Конфигурация впускного тракта экспериментальной установки и места уста-
новки датчиков представлены на рисунке 3.27.  
 
 
Рисунок 3.27 – Конфигурация исследуемого впускного тракта экспериментальной 
установки и места установки датчиков: 1 – головка цилиндров; 2 – впускной тру-
бопровод; 3 – измерительный канал; 4 – датчики термоанемометра для измерения 
скорости потока газа; 5 – датчики давления 
 
Экспериментально полученные зависимости изменения местной скорости по-
тока воздуха wх и давления рх во впускном трубопроводе с круглого поперечного 
сечения от угла поворота коленчатого вала  при разных его частотах вращения 
показаны на рисунке 3.28. 
Установлено, что для данной формы поперечного сечения впускного трубо-
провода динамика (сложность вариации wх) газового потока усложняется с увели-
чением частоты вращения коленчатого вала [196]. Максимальная скорость воздуха 
во впускном трубопроводе увеличивается с ростом n. Одновременно усиливаются 
пульсации скорости потока воздуха.  
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Рисунок 3.28 – Зависимости местной (lx =210 мм) скорости потока воздуха wх (1)  
и давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала  во впускном  
трубопроводе круглого поперечного сечения при разных n: 
а – n = 600 мин-1; б – 1500 ; в – n = 3000 
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После закрытия впускного клапана (завершения процесса впуска) наблюда-
ются ярко выраженные пульсационные эффекты. Они, вероятно, объясняются тем, 
что двигающийся по инерции газовый поток отражается от закрытого впускного 
клапанного узла и начинает двигаться в обратном направлении. При этом вблизи 
клапана возникает область разряжения, которая заставляет поток вернуться об-
ратно с последующим повторным отражением, и так далее. И если не использовать 
это явление с помощью специальных мер для динамического наддува, то наполне-
ние цилиндра свежим зарядом уменьшается (из-за роста гидравлического сопро-
тивления), что отрицательно сказывается на основных характеристиках двигателя 
[66; 197]. Рассматриваемый колебательный процесс столба воздуха в многоцилин-
дровых двигателях может отрицательно влиять на наполнение свежим зарядом со-
седних цилиндров. Поэтому один из способов совершенствования газодинамиче-
ских характеристик процессов во впускном тракте может состоять в том, чтобы 
сгладить пульсационные эффекты после закрытия клапана, что должно положи-
тельно влиять на наполнение цилиндра свежим зарядом двигателя (в двигателе без 
использования динамического наддува) [198; 199].  
Отметим, что при максимальных n (рисунок 3.28, в) процесс впуска во впуск-
ном трубопроводе постоянного круглого поперечного сечения начинается при 
наличии интенсивных переходных процессов, что также может отрицательно вли-
ять на наполнение цилиндра свежим зарядом [196; 197].  
При малых частотах вращения коленчатого вала (рисунок 3.28, а) процесс 
впуска начинается фактически с установившегося состояния. Это объясняется тем, 
что диссипативный процесс, гасящий колебательное движение воздушного столба, 
при малых частотах вращения коленвала успевает достаточно хорошо развиться, и 
впуск происходит практически из стационарного состояния, тогда как при высоких 
частотах коленвала n диссипация не успевает завершиться и, соответственно, 
вплоть до следующего процесса впуска сохраняется уже упомянутое колебатель-
ное движение воздушного столба. Рассматриваемый эффект аналогичен тому, что 
происходит и в процессе выпуска, как это показано в [66] и далее в диссертации. 
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К впускным системам поршневых ДВС предъявляется ряд требований (они 
были подробно описаны в первой главе диссертации). Напомним, что основными 
из них являются минимальное аэродинамическое (гидравлическое) сопротивление 
и максимальное снижение аэродинамического шума. Оба этих показателя опреде-
ляются во взаимосвязи с характеристиками дополнительных элементов газовоз-
душных трактов: каталитических нейтрализаторов, глушителей шума на впуске и 
выпуске, воздушных фильтров (сажевых фильтров), наличия наддува (турбоком-
прессора или компрессора), а также геометрических размеров впускных и выпуск-
ных трубопроводов и характером (структурой) течения в них. При этом в россий-
ской и зарубежной литературе фактически отсутствуют данные о влиянии допол-
нительных элементов на газодинамику потока во впускных трактах поршневых 
двигателей внутреннего сгорания с учетом газодинамической нестационарности.  
Далее представлены результаты исследования влияния аэродинамического со-
противления впускных систем на газодинамику в них применительно к поршне-
вому двигателю размерности 8,2/7,1. Исследования проводились на эксперимен-
тальной установке, описанной в разделе 3.1. Конфигурация и геометрические раз-
меры впускного тракта установки, а также места установки датчиков показаны на 
рисунке 3.27.  
Влияние фильтрующего элемента на газодинамику во впускном трубопроводе 
исследовалось на разных типах фильтров с разными коэффициентами гидравличе-
ского сопротивления. В данной работе применялся традиционный воздушный 
фильтр (картонный) для автомобильных двигателей, который имел коэффициент 
гидравлического сопротивления  = 7,5. Другим типом фильтра являлся тканевый 
фильтр с коэффициентом  = 32. Коэффициент гидравлического сопротивления  
определялся экспериментально по перепаду статического давления посредством 
продувки в лабораторных условиях. 
На рисунках 3.29 и 3.30 показаны зависимости местных скорости потока воз-
духа wx и давления рх во впускном трубопроводе от угла поворота коленчатого вала 
φ для разных частот вращения коленвала n в системах без фильтра и при использо-
вании различных фильтров впуска. 
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а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.29 – Зависимость местной (lx = 210 мм) скорости воздуха wх во впуск-
ном трубопроводе от угла поворота коленвала φ для разных типов 
фильтрующих элементов и при разных n: а – n = 1500 мин-1; б – 3000 мин-1 
1 – без фильтра; 2 – картонный фильтр; 3 – тканевый 
 
Показано, что во впускных трубопроводах с фильтром и без него пульсации 
давления и скорости потока воздуха наиболее выражены при частотах вращения 
коленвала около 3000 мин-1. При этом, как и следовало ожидать, значения макси-
мальной скорости потока воздуха во впускном трубопроводе с картонным филь-
тром меньше, чем в трубопроводе без него (примерно на 5-20 %). Наибольшее сни-
жение максимальной скорости потока характерно для высоких частот вращения ко-
ленвала n [196; 200; 201].  
Установлено, что после закрытия впускного клапана значения скорости и дав-
ления потока воздуха во впускном трубопроводе не становятся равными нулю, а 
фиксируются некоторые их колебания (рисунки 3.28 и 3.30), что характерно для 
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всех n и всех типов фильтров. Аналогичные эффекты наблюдаются и для процесса 
выпуска (см. ниже). Наличие фильтрующего элемента во впускном трубопроводе 
приводит к снижению пульсаций скорости и давления потока воздуха при всех n и 
при всех типах фильтров. Это характерно для всего рабочего цикла двигателя, т. е. 
как для периода процесса впуска, так и для других тактов, когда впускной клапан 
уже закрыт [196; 200-202]. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.30 – Зависимость местного (lx = 210 мм) давления рх во впускном тру-
бопроводе от угла поворота коленчатого вала φ для разных n и разных фильтрах: 
а – n = 1500 мин-1; б – 3000 мин-1 
1 – без фильтра; 2 – картонный фильтр; 3 – тканевый  
 
Далее рассмотрим влияние воздушных фильтров на расходные характери-
стики при впуске. На рисунке 3.31 показаны зависимости местного объемного рас-
хода свежего заряда Vх через впускной трубопровод от частоты вращения коленча-
того вала n при использование различных фильтров. 
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В целом, известно, что установка любого фильтра (дополнительное гидравли-
ческое сопротивление) снижает расходные характеристики впускной системы [2]. 
Данные исследования это также подтверждают (рисунок 3.31). 
 
 
Рисунок 3.31 – Зависимости местного (lx = 210 мм) объемного расхода воздуха Vх 
через впускной трубопровод от частоты вращения коленвала n при использование 
различных фильтров:1 – без фильтра; 2 – картонный фильтр; 3 – тканевый 
 
При этом отрицательное влияние воздушного фильтра усиливается с увеличе-
нием частоты вращения коленвала n (рисунок 3.32). Это связано с ростом макси-
мальных значений скорости потока воздуха в трубопроводе и соответствующим 
увеличением гидравлического сопротивления впускной системы поршневого ДВС 
[203].  
Установлено, расход воздуха Vх через впускной тракт с фильтром и без изме-
няется незначительно при низких частотах вращения коленвала  
(n ≈ 600 мин-1). Уменьшение объемного расхода воздуха через впускной трубопро-
вод при установке картонного фильтра при низких n составляет примерно 10-15%, 
нарастая до 25-35% при высоких частотах вращения коленвала  
(n ≈ 3000 мин-1).  
Установка во впускном тракте тканевого фильтра приводит к более суще-
ственному снижение объемного расхода воздуха систему. Для данного случая сни-
жение объемного расхода воздуха составляет 10-19% при низких частотах враще-
ния, достигая 60-65% при высоких n. 
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Рисунок 3.32 – Зависимости местного объемного расхода воздуха Vх через впуск-
ной трубопровод от коэффициента сопротивления фильтрующего элемента  при 
разных частотах вращения коленвала n:  
1 – n = 600 мин-1;   2 – 1500;   3 – n = 3000  
 
Таким образом показано, что величина аэродинамического сопротивления 
воздушного фильтра во впускном тракте оказывает значительное влияние на газо-
динамику процесса впуска в поршневом ДВС: 
 рост гидравлического сопротивления воздушного фильтра сглаживает дина-
мику процесса впуска (снижаются максимальные значения скорости и давле-
ния потока, уменьшаются колебательные явления после закрытия впускного 
клапана); 
 влияние фильтрующего элемента во впускном тракте на газодинамику уси-
ливается с увеличением частоты вращения коленвала, т.е. с ростом n снижа-
ется расход воздуха через впускную систему поршневого ДВС и, соответ-
ственно, уменьшается коэффициент наполнения ην. 
 
3.2.3. Газодинамические и расходные характеристики процесса 
выпуска в двигателях без наддува 
 
В данном подразделе представлены результаты экспериментальных исследо-
ваний газодинамических и расходных характеристик потока газов в выпускном 
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трубопроводе постоянного круглого поперечного сечения, а также производится 
оценка влияния аэродинамического сопротивления на эти характеристики. 
Основными задачами данного подраздела являются уточнение физического 
механизма процессов переноса, получение дополнительных данных о газодинами-
ческих характеристиках потока в выпускном трубопроводе поршневого двигателя 
и поиск факторов наиболее сильно влияющих на газодинамику и расход в выпуск-
ной системе ДВС (с глушителем шума и без него), а также определение направле-
ний улучшения очистки цилиндра от отработавших газов. 
Напомним, что в связи ограниченным количеством информации о газодина-
мике и теплообмене в выпускном тракте в условиях газодинамической нестацио-
нарности за базовую основу был выбран прямолинейный трубопровод с круглым 
поперечным сечением. Эксперименты выполнялись для различных частот враще-
ния коленвала в диапазоне от 600 до 3000 мин-1 при разных избыточных давлениях 
на выпуске pb = 0,5-2,0 бар в выпускной системе с фильтром и без него.  
Следует отметить, что в данном исследовании рабочей средой при исследова-
нии газовых потоков в выпускном трубопроводе поршневого ДВС являлся воздух 
с температурой около 30-35 Со. Однако, известно, что температура отработавших 
газов в выпускной системе двигателей внутреннего сгорания находится в диапа-
зоне от 300 до 700 Со. Для того, чтобы оценить погрешность замены рабочей среды 
в виде отработавших газов (с температурой 400 Со) на воздух (с температурой 30 
Со) произведем расчет числа Прандтля, который, как известно, характеризует теп-
лофизические свойства жидкости. Для большинства случае, число Прандтля рас-
считывается по следующей формуле: 
a
Cp 


Pr ,      (3.1) 
где ν – кинематическая вязкость, м2/с; а – коэффициент температуропроводности, 
м2/с. 
Для сухого воздуха при температуре t = 30 Со и барометрическом давлении  
ро = 0,0981 МПа получим: ν·106 = 15,61 м2/с, а·106 = 22,0 м2/с, тогда число Прандтля 
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будет равняться Pr = 0,71. Для дымовых газов при температуре t = 400 Со и баро-
метрическом давлении ро = 0,0981 МПа получим: ν·106 = 60,38 м2/с, а·106 = 94,28 
м2/с, тогда число Прандтля будет равняться Pr = 0,64. 
Сравнивая два значения числа Прандтля для сухого воздуха и для дымовых 
газов, получим, что разница составляет всего лишь 10 %. При этом, если учесть, 
что при расчетах теплоотдачи (числа Нуссельта) число Прандтля обычно возво-
дится в степень 0,43, то отличия в теплофизических свойствах воздуха и отрабо-
тавших газов снижается до 4,87 %, что вполне допустимо для экспериментальных 
исследований. 
Результаты определения функции wх и рх от угла поворота коленчатого вала  
при разных частотах вращения в контрольном сечении на расстоянии lх показаны 
на рисунке 3.33. 
Анализ процессов начнем с выпускного трубопровода постоянного круглого 
поперечного сечения (рисунок 3.33). Оказалось, что пульсации скорости потока 
воздуха наиболее выражены при низких частотах вращения коленчатого вала при 
всех значениях избыточного давления на выпуске pb [204; 205], что соответствует 
результатам численного моделирования (см. подраздел 3.2.1.). Следует отметить, 
что обратный эффект наблюдался в процессе впуска в поршневом ДВС (см. преды-
дущий подраздел), где динамика процесса напротив усложнялась по мере увеличе-
ния частоты вращения коленчатого вала n. 
Противоположная картина наблюдается на графиках изменения местного ста-
тического давления потока pх (рисунок 3.33). Амплитуда пульсаций давления по-
тока воздуха увеличивается по мере роста n. 
Уровень пульсаций wх и pх на выпуске не одинаков по длине трубопровода: 
особенно сильны пульсации при l1 = 20 мм, т. е. в сечении максимально близком к 
головке цилиндров. Это, по-видимому, объясняется тем, что на данном участке по-
ток имеет повышенную турбулентность вследствие прохождения им клапанной 
щели и ускоренного движения по криволинейному участку с препятствиями в ка-
нале головки цилиндра [206].  
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Рисунок 3.33 – Экспериментальные зависимости местных (lx = 140 мм) скорости 
потока воздуха wх (1) и давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала   
в выпускном трубопроводе постоянного круглого поперечного сечения при избы-
точном давлении на выпуске рb = 2,0 бар при разных частотах вращения  
коленвала: а – n = 600 мин-1;   б – 1500;   в – n = 3000 
 
141 
Установлено, что в фазах закрытого выпускного клапана наблюдаются неко-
торые колебания скорости и давления потока. При этом, скорость потока воздуха в 
выпускном тракте (не через клапанную щель) не становится равной нулю.  
Это можно объяснить тем, что при высоких значениях n промежуток между 
рабочими циклами (процессами выпуска) очень мал, поток воздуха не успевает 
полностью покинуть выпускной трубопровод, и соответственно, движется воз-
вратно-поступательно уже после закрытия выпускного клапана [204]. Подобный 
эффект проявлялся для всех исследуемых режимов и контрольных сечений. Напом-
ним, что аналогичные явления наблюдались и для процесса впуска (см. предыду-
щий раздел), где скорость потока воздуха после закрытия впускного клапана также 
не становилась равной нулю. 
По мере удаления контрольного сечения от выходного окна в головке цилин-
дров вид функции wx = f (φ) становится более гладким (пульсации скорости прак-
тически отсутствуют), что говорит о постепенной стабилизации потока. При этом 
по мере удаления контрольного сечения от выпускного окна можно проследить 
следующую тенденцию: максимальные скорости потока воздуха в каждом из сече-
ний возрастают с увеличением давления на выпуске, и этот прирост составляет от 
5 до 50 %. При этом при более высоких значениях давления пульсационные явле-
ния более выражены [204; 206]. 
Обращает на себя внимание запаздывание прохождения максимума wх по от-
ношению к пику рх на величину Δφ, что характерно для всех исследуемых режимов 
и контрольных сечений. При этом, в нашем случае, запаздывание находилось в диа-
пазоне от 1,7 мс до 5,0 мс с тенденцией роста по мере увеличения n. 
Нормированные амплитудно-частотные спектры пульсаций давления потока 
Sрх в выпускном трубопроводе (рисунок 3.34) указывают на нелинейный характер 
пульсаций: при всех частотах вращения коленвала присутствуют значимые ча-
стоты спектра, которые в целое число раз меньше таковой для возмущающей силы.  
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Рисунок 3.34 – Собственные спектры пульсаций местного (lx = 140 мм) давления 
потока рх в выпускном трубопроводе при рb = 2,0 бар и для n = 3000 мин-1 
 
Обработка зависимостей изменения скорости потока от времени за отдельный 
такт были получены расходные характеристики (местный объемный расход V2) че-
рез выпускной трубопровод. На рисунке 3.35 показаны опытные точки зависимости 
местного объемного расхода воздуха V2 от частоты вращения коленвала n для раз-
личных избыточных давлений на выпуске рb, которые аппроксимированы линей-
ными кривыми. 
 
 
Рисунок 3.35 – Местный (lx = 140 мм) объемный расход воздуха V2 через  
выпускной трубопровод в зависимости от частоты вращения коленвала n 
1 – избыточное давление pb = 2,0 бар; 2 – pb = 1,0 бар 
 
В результате аппроксимации в условиях постоянного давления pb можно от-
метить три режимных участка: I – участок нарастания расходной характеристики 
(диапазон n от 600 до 1500 мин-1); II – зона постоянного расхода (n от 1500 до  
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2600 мин-1); III – участок спада расходной характеристики (n > 2600 мин-1) [207]. 
Обнаруженное снижение расхода воздуха при высоких частотах вращениях колен-
чатого вала, возможно, связано с образованием на этих режимах застойных вихре-
вых зон в выпускном тракте, и соответствующим уменьшением его живого сече-
ния. Следует отметить, что в реальном двигателе и при расчете в программном ком-
плексе Дизель-РК расход газа через выпускную систему монотонно возрастает с 
увеличением частоты вращения n. Такой непрерывный прирост, по-видимому, объ-
ясняется увеличением внутрициклового давления на выпуске. 
В целом, по результатам исследования газодинамических и расходных харак-
теристик в выпускном трубопроводе постоянного круглого сечения можно сделать 
следующие выводы:  
 расход воздуха через выпускной трубопровод увеличивается с ростом 
начального давления выпуска pb; 
 при этом в условиях постоянного давления на выпуске имеются режимы по-
стоянного расхода (для диапазона n от 1500 до 2500 мин-1), после которых 
происходит его снижение; 
 в выпускном трубопроводе наблюдаются существенные пульсации давления 
и скорости потока газа в течение всего рабочего цикла двигателя, которые 
наиболее ярко выражены при низких частотах вращения коленвала ДВС. 
Далее рассмотрим влияние местного аэродинамического сопротивления (глу-
шителя, фильтра, катализатора) на газодинамику в выпускном трубопроводе. 
На рисунках 3.36 и 3.37 показаны зависимости местных скорости потока воз-
духа wx и давления рх в выпускном трубопроводе от угла поворота коленвала φ для 
разных частот вращения n и при использовании различных фильтрующих элемен-
тов (с разными гидравлическими сопротивлениями). 
Установлено, что в выпускном трубопроводе пульсации давления и скорости 
потока газа наиболее ярко выражены при низких частотах вращения коленвала  
(n ≈ 600 мин-1) в случаях исследования каналов с фильтром и без него.  
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а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.36 – Зависимость местной (lx = 140 мм) скорости воздуха wх в выпуск-
ном трубопроводе от угла поворота коленчатого вала φ для разных частот враще-
ния коленвала n и разных фильтрах: а – n = 1500 мин-1; б – 3000  
1 – без фильтра; 2 – картонный фильтр; 3 – тканевый  
 
Следует отметить, что в выпускном трубопроводе с фильтром величины мак-
симальной скорости потока газа фактически не изменяются по сравнению с трубо-
проводом без фильтра. При этом, скорость потока газа в трубопроводе после за-
крытия выпускного клапана не становится равной нулю (при всех n и всех типах 
фильтров), а происходят некоторые ее флуктуации (рисунок 3.36, при φ более 377 
град. п.к.в.). Данное явление также характерно для процесса впуска в поршневых 
ДВС (см. выше). При этом установка фильтра на выпуске приводит к значитель-
ному росту амплитуд пульсаций скорости потока газа при всех начальных давле-
ниях на выпуске рb, в течение всего рабочего цикла двигателя (включая период по-
сле закрытия выпускного клапана) [200; 203; 204; 207].  
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Следует отметить противоположное влияние местного аэродинамического со-
противления при впуске на динамику пульсационных явлений после закрытия кла-
пана: при использовании картонного фильтрующего элемента пульсационные яв-
ления в течение рабочего цикла двигателя, включая период после закрытия впуск-
ного клапана, наблюдались, но затухали значительно быстрее, чем без фильтра. 
Также установка фильтрующего элемента во впускном тракте приводила к умень-
шению максимальной скорости потока воздуха и некоторой стабилизации течения 
(т. е. снижению амплитуд пульсаций скорости и давления потока после закрытия 
впускного клапана) [201]. 
Установлено, что увеличение аэродинамического сопротивления из-за уста-
новки в выпускном тракте фильтра приводит к незначительному увеличению мак-
симальных давлений в процессе выпуска (примерно на 3-7 %), а также некоторому 
смещению максимумов функции (примерно на 30-40 град. п.к.в.) за верхнюю мерт-
вую точку (рисунок 3.37). Также обнаружено, что наличие фильтра на выпуске при-
водит к снижению пульсаций давления потока газа при всех n, рb и типов фильтров 
в течение всего рабочего процесса двигателя, включая период процесса выпуска и 
период после закрытия выпускного клапана. 
С помощью интегрирования зависимостей изменения скорости потока от вре-
мени в течение процесса выпуска (т. е. за период открытого выпускного клапана) 
были получены расходные характеристики газа через выпускной трубопровод при 
наличии в нем гидравлического сопротивления. Установлено, что местный расход 
газа Vх через выпускной тракт с фильтром меньше, чем через систему без него при 
избыточном давлении на выпуске pb = 1,0 бар. При низких частотах вращения ко-
ленвала n ≈ 600-1000 мин-1 снижение составляло приблизительно 1,5-2,5 % (что 
находится в пределах погрешности эксперимента). При высоких частотах враще-
ния n ≈ 2500-3000 мин-1 снижение составляло уже около 19 %. Вместе с тем для 
избыточного давления на выпуске pb = 2,0 бар наблюдалась иная картина. Местный 
объемный расход воздуха через выпускной трубопровод с фильтром был несколько 
больше, чем в системе без него. При низких частотах вращения коленвала n ≈ 600-
1000 мин-1 это увеличение составляло приблизительно 12-18 %, а при n ≈ 2500-3000 
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мин-1 – уже только около 4-7 %. Рассматриваемый эффект можно объяснить опре-
деленным демпфированием пульсаций скорости и давления потока газа в выпуск-
ном тракте ДВС вследствие установки местного сопротивления. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.37 – Зависимость местного (lx = 140 мм) давления рх в выпускном тру-
бопроводе от угла поворота коленчатого вала φ для разных частот вращения  
коленвала и при разных фильтрующих элементах:  
а – n = 1500 мин-1; б – 3000 мин-1 
1 – без фильтра; 2 – картонный фильтр; 3 – тканевый  
 
В заключение следует указать, что, приступая к оптимизации гидравлического 
сопротивления газовоздушного тракта, следует помнить о взаимном влиянии их 
элементов друг на друга. А именно, чрезмерное снижение сопротивления одной из 
составляющих системы (впускного тракта или выпускного) может повлечь за собой 
такое повышение сопротивление других элементов, что сопротивление всей си-
стемы не уменьшится, а напротив возрастет. 
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Таким образом, проведенные физико-математические и экспериментальные 
исследования позволили определить следующие направления совершенствования 
газодинамики в выпускном тракте поршневого ДВС:  
 сглаживание пульсаций, что может привести к более полной очистке цилин-
дра от отработавших газов (снижению коэффициента остаточных газов) и 
снижению термических напряжений в конструктивных элементах выпускной 
системы; 
 разработка как пассивных, так и активных методов, которые могут привести 
к увеличению расхода газа за процесс выпуска (снижению коэффициента 
остаточных газов) на рабочих режимах ДВС за счет стабилизации газового 
потока и оптимизации гидравлического сопротивления выпускного тракта. 
 
 
3.3. Газодинамические и расходные характеристики процессов  
газообмена в двигателях с наддувом 
 
3.3.1. Численное моделирование процессов газообмена  
в двигателях с наддувом 
 
Напомним, что в данной работе перед проведением экспериментальных иссле-
дований было выполнено численное моделирование процессов впуска и выпуска в 
программных комплексах ACTUS (разработанного швейцарской фирмой ABB 
Turbo Systems) и Дизель-РК (разработанного в МГТУ им. Н. Баумана). 
Ниже приводится результаты отдельных расчетов процессов впуска и выпуска 
в поршневых ДВС с турбонаддувом, выполненных с помощью программного ком-
плекса Дизель-РК. В качестве объекта моделирования был выбран двигатель 2ЧН 
8,2/7,1 (наддувный вариант двигателя автомобиля ВАЗ-ОКА).  
При расчетах закладывались те же параметры рабочего процесса (включая 
фазы газораспределения) и конструктивные характеристики (диаметр и ход 
поршня, длины и диаметры газовоздушных трубопроводов), которые описаны в 
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подразделе 3.2.1. Отличия состояли только в задании параметров турбокомпрес-
сора (ТК): тип процесса – дизель с турбонаддувом; степень повышения давления в 
компрессоре πк составляла 1,1 и 1,2. 
Результаты численного моделирования процесса впуска в двигателе с турбо-
наддувом (2ЧН 8,2/7,1) представлены на рисунках 3.38 и 3.39.  
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.38 – Расчетные зависимости расхода воздуха Gв (1) и давления рх (2)  
во впускном трубопроводе от угла поворота коленвала  при n = 1500 мин-1  
и различных степенях повышения давления в компрессоре: а – πк = 1,1; б – πк = 1,2 
 
На рисунках также наблюдаются ранее уже обсуждаемые эффекты провалов 
расхода воздуха в начале процесса впуска (после открытия впускного клапана) и в 
конце (после нижней мертвой точки до закрытия впускного клапана), связанных с 
забросом продуктов сгорания во впускной трубопровод и обратным течением газов 
из цилиндра во впускной трубопровод. 
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Следует отметить, что применение турбонаддува приводит к более существен-
ным колебаниям, как скорости потока воздуха, так и давления во впускном трубо-
проводе поршневого двигателя по сравнению с атмосферным [195, 208]. Вместе с 
тем, согласно результатам математического моделирования, в обоих типах двига-
телей расход воздуха становится равным нулю в период закрытого впускного кла-
пана. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.39 – Расчетные зависимости расхода воздуха Gв (1) и давления рх (2) во 
впускном трубопроводе от угла поворота коленчатого вала  при частоте враще-
ния коленчатого вала n = 3000 мин-1 и различных степенях повышения давления в 
компрессоре: а – πк = 1,1; б – πк = 1,2 
 
Теперь обратимся к результатам экспериментальных исследований процесса 
впуска на одноцилиндровой установке с ТК, описанной в разделе 3.1, которые 
представлены на рисунках 3.40 и 3.41. На них показаны экспериментальные зави-
симости скорости потока воздуха wх и давления рх от угла поворота коленчатого 
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вала  во впускном трубопроводе при частотах вращения коленвала 1500 и 3000 
мин-1 и различных частотах вращения ротора турбокомпрессора nтк. 
 
а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 3.40 – Экспериментальные зависимости скорости потока воздуха wх (1)  
и давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала  во впускном трубопроводе 
при n = 1500 мин-1 и различных частотах вращения ротора ТК nтк: 
а – nтк = 35000 мин-1;   б – nтк = 42000;   в – nтк = 46000  
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 3.41 – Экспериментальные зависимости скорости потока воздуха wх (1)  
и давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала  во впускном трубопроводе 
при n = 3000 мин-1 и различных частотах вращения ротора ТК nтк: 
а – nтк = 35000 мин-1;   б – nтк = 42000;   в – nтк = 46000 
 
Можно отметить, что на экспериментальных осциллограммах отсутствуют эф-
фекты провала скорости потока воздуха в начале и в конце процесса впуска (ри-
сунки 3.40 и 3.41).  
152 
Опыты свидетельствуют, что в поршневом двигателе с турбонаддувом, как и 
в атмосферном ДВС после закрытия впускного клапана скорость потока не обра-
щается в нуль, а наблюдаются некоторые колебательные явления, которые наибо-
лее ярко выражены при высоких частотах вращения коленвала. 
При этом на кривых изменения давления рх можно увидеть незначительные 
флуктуации, которые, по-видимому, связаны с влиянием лопаточного механизма 
компрессора на газодинамику течения во впускном трубопроводе. Рассматривае-
мые флуктуации могут привести к отрицательным последствиям в процессе смесе-
образования и вызвать так называемый эффект перезавихривания заряда, что в 
свою очередь может стать причиной недостаточного проникновения капель топ-
лива в объем заряда [66]. Поэтому одной из актуальных задач совершенствования 
процесса наполнения в двигателях с турбонаддувом является сглаживание флукту-
аций давления во впускном трубопроводе. 
Также следует отметить, что давление наддува в течение рабочего цикла дви-
гателя не является постоянным. Его изменение за рабочий цикл (за 720 град. п.к.в.) 
составляет от 10 % (при низких частотах вращения коленчатого вала и ротора тур-
бокомпрессора) до 40 % (при высоких). Соответственно выравнивание давления в 
процессе наполнения – также одна из задач совершенствования процесса наполне-
ния цилиндра в двигателе с турбонаддувом. 
Перейдем к анализу отдельных результатов математического моделирования 
процесса выпуска в двигателях с турбонаддувом. Начнем с результатов, представ-
ленных на рисунках 3.42 и 3.43. На них показаны зависимости расхода воздуха Gв 
и давления рх в выпускном трубопроводе от угла поворота коленчатого вала  при 
частотах вращения коленвала 1500 и 3000 мин-1 и различных степенях повышения 
давления в компрессоре (1,1 и 1,2). 
Как и при моделировании процесса выпуска в атмосферном двигателе, резуль-
таты для двигателя с турбонаддувом достаточно хорошо совпадают с классической 
теорией рабочих процессов ДВС в плане описания протекания процессов газооб-
мена. 
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а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.42 – Расчетные зависимости расхода воздуха Gв (1) и давления рх (2)  
в выпускном трубопроводе от угла поворота коленвала  при n = 1500 мин-1  
и различных степенях повышения давления в компрессоре: а – πк = 1,1; б – πк = 1,2 
 
На осциллограммах наблюдается ярко выраженный период свободного вы-
пуска с резким ростом расхода газа и давления потока, затем происходит принуди-
тельный выпуск. Как и в атмосферном двигателе, в данном случае скорость потока 
газа также существенно зависит от характера нестационарности течения в выпуск-
ном трубопроводе. 
Во время периода перекрытия клапанов (период вблизи верхней мертвой 
точки (ВМТ), когда одновременно открыты впускные и выпускные клапана) в дви-
гателе с турбонаддувом фактически не происходит заброс продуктов сгорания во 
впускной трубопровод, а происходит продувка цилиндра. Продувкой достигают 
двух положительных эффектов: уменьшения количества остаточных газов в камере 
сгорания и понижения температуры поршня и днища головки цилиндра, а также 
впускных и выпускных клапанов.  
………………………………………………………………………………………….. 
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а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.43 – Расчетные зависимости расхода воздуха Gв (1) и давления рх (2)  
в выпускном трубопроводе от угла поворота коленвала  при n = 3000 мин-1  
и различных степенях повышения давления в компрессоре: а – πк = 1,1; б – πк = 1,2 
 
Результаты экспериментальных исследований процесса выпуска на одноци-
линдровой установке с турбокомпрессором, описанной в разделе 3.1, представлены 
на рисунках 3.44 и 3.45. 
На опытных осциллограммах обращают на себя внимание ярко выраженные 
флуктуации скорости и давления потока, которые не проявлялись при численном 
моделировании [194]. По-видимому, данные флуктуации связаны с влиянием лопа-
точного механизма компрессора на газодинамику процессов газообмена. 
Как и при предыдущих сравнениях результатов численного моделирования и 
экспериментальных данных можно отметить, что после закрытия выпускного кла-
пана скорость воздуха не обращается в нуль: наблюдаются некоторые колебания 
скорости и давления потока, что особенно выражено при высоких частотах враще-
ния коленчатого вала. 
Что касается периода открытого выпускного клапана, то вид кривых измене-
ния скорости и давления потока, полученных численным моделированием и экспе-
риментально в целом идентичен. 
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а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.44 – Экспериментальные зависимости скорости потока воздуха wх (1)  
и давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала  в выпускном трубопроводе 
при избыточном давлении на выпуске рb = 1,0 бар при разных n:  
а – n = 600 мин-1; б – 3000 мин-1 
 
Необходимо отметить, что существует принципиальное ограничение исполь-
зования физико-математического моделирования в исследованиях процессов газо-
обмена. На сегодняшний день не существует расчетно-аналитических методов, ко-
торые бы позволили достаточно адекватно воспроизвести гидромеханику поток 
газа в камере сгорания (в полости с переменным объемом), а также решить локаль-
ные задачи, связанные с моделированием течения в клапанной щели (с учетом дви-
жения клапана) и во впускном и выпускном трубопроводах в условиях неустано-
вившегося течения. Наиболее серьезные проблемы возникают при описании трех-
мерного (пространственного) течения газов с внезапными препятствиями и слож-
ной пространственной структурой потока в криволинейных каналах, взаимодей-
ствием потоков между собой, а также переменными геометрическими условиями 
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(например, нелинейным изменением объема камеры сгорания или нелинейным из-
менением площади проходного сечения клапанной щели). При этом, известно [9; 
10], что в газовоздушных трактах поршневых ДВС существуют динамические зоны 
перехода потока из ламинарного в турбулентный режим течения, зоны отрыва по-
граничного слоя (в некоторых условиях он не формируется вообще), а структура 
потока газа характеризуется изменяющимися во времени и по месту числами Рей-
нольдса, а также наблюдается высокий уровень газодинамической нестационарно-
сти и интенсивная крупно- и мелкомасштабная турбулентность. Все эти факторы 
делают практически невозможным достоверное физико-математическое моделиро-
вание рассматриваемых процессов. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.45 – Экспериментальные зависимости скорости потока воздуха wх (1)  
и давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала  в выпускном трубопроводе 
при избыточном давлении на выпуске рb = 2,0 бар при разных n:  
а – n = 600 мин-1; б – 3000 мин-1 
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При этом, необходимо всегда помнить, что главной особенностью газодина-
мических и теплообменных процессов во впускных и выпускных системах двига-
телей является сильная газодинамическая нестационарность, обусловленная быст-
рым периодическим ускорением и замедлением потока, связанных с цикличностью 
рабочего процесса ДВС. Поэтому ввиду сложности объекта исследования в данной 
работе за основу был принят именно экспериментальный подход к изучению про-
цессов в газовоздушных трактах поршневых двигателей. 
 
3.3.2. Газодинамические и расходные характеристики процесса 
впуска в двигателях с наддувом 
 
В данном подразделе представлены результаты экспериментальных исследо-
ваний газодинамических и расходных характеристик газовых потоков в впускном 
трубопроводе постоянного круглого поперечного сечения в двигателях с турбонад-
дувом, производится сравнение газодинамических характеристик процесса впуска 
в поршневых ДВС с турбонаддувом и без, а также предлагается методика согласо-
вания режимов работы двигателя и турбокомпрессора. 
Прежде чем исследовать газодинамические и расходные характеристики во 
впускном трубопроводе в двигателях с турбонаддувом, необходимо исследовать 
газодинамику течения по элементам, начиная с потока воздуха за компрессором ТК 
со свободным выпуском, т. е. без влияния поршневой части.  
Для рационального подбора турбокомпрессора при проектировании нового 
двигателя или создании новой модификации уже существующего поршневого 
ДВС, прежде всего, необходимо знать основные характеристики ТК: давление над-
дува и расход воздуха [177]. По этим данным достигают первичного согласования 
характеристик двигателя и турбокомпрессора. Можно предположить, что дальней-
шее совершенствование методики выбора ТК для поршневого двигателя должно 
осуществляться с учетом не только статических, но и динамических свойств объ-
ектов (ДВС и ТК).  
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При этом существует большое количество российских и иностранных работ 
(статей и монографий), посвященных исследованию потока газов внутри компрес-
соров и за ним в статических режимах [180-182], и фактически отсутствуют данные 
о характеристиках потока газа в условиях нестационарности. 
Методически целесообразно при газодинамическом анализе характеристик га-
зовоздушной системы поршневого ДВС с турбонаддувом рассматривать ее в виде 
2-х основных элементов: турбокомпрессора и сети, состоящей в свою очередь из 
впускного трубопровода и самого поршневого двигателя. Отсюда корректировку 
характеристики сети можно производить поэлементно, в частности путем продоль-
ного профилирования впускного трубопровода. В качестве контрольных были вы-
браны конфигурации впускного патрубка, представленные на рисунке 3.46. 
 
а)    б)     в) 
   
Рисунок 3.46 – Продольные сечения разных вариантов впускного патрубка при 
испытаниях ТК: а – свободное сечение; б – сечение с конфузором;  
в – сечение с конфузором и диафрагмой 
(стрелками указано направление потока воздуха) 
 
Следует отметить, что с целью подтверждения достоверности результатов ис-
следований статическое давление в трубопроводе измерялось не только динамиче-
ским, но и статическим методом, т. е. когда давление рст во впускном трубопроводе 
определялось с помощью жидкостного манометра, а пульсации рх гасились инер-
цией тракта. При этом средним динамическим давлением хp  понималось средне-
интегральное значение по зависимости p = f(τ) за рассматриваемый промежуток 
времени. В результате предварительного анализа время осреднения было выбрано 
равным 0,1 с. Результаты сравнений показали, что среднее динамическое давление 
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во впускном тракте хp  и статическое (осредненное инерцией измерительного 
тракта) давление во впускном тракте рст отличаются друг от друга на величину по-
грешности эксперимента (2-5%), что вполне допустимо. 
На рисунке 3.47 приведены графики изменения местных давления рх и скоро-
сти wх потока воздуха, полученные для компрессора ТКР-6 при различных конфи-
гурациях впускного трубопровода (см. рисунок 3.46). Контрольное сечение распо-
лагалось на расстоянии 300 мм от фланца выходного патрубка компрессора. 
Исследования показали, что при свободном сечении трубопровода (рисунок 
3.56, а) скорость потока имеет максимальные значения на уровне 130-140 м/с и 
примерно одинаковые значения давления около 100 кПа при всех скоростях враще-
ния. Вероятно, это может быть вызвано незначительной величиной сопротивления 
канала при свободном выпуске. Установлено, что для указанной конфигураций 
тракта при увеличении частоты вращения ротора турбокомпрессора газодинамиче-
ские параметры выходного потока изменяются незначительно.  
В случае слабого «зажатия» впускного трубопровода (установке в канале кон-
фузора) максимальные мгновенные значения статического давления увеличива-
ются до 110 кПа (рисунок 3.47, б). При этом с увеличением частоты вращения ро-
тора ТК значения давления, как и следовало ожидать, также возрастают, а скорость 
потока газа по сравнению со свободным выпуском, уменьшается. 
При установке во впускном трубопроводе конфузора и диафрагмы среднее 
статическое давление потока газа в канале возрастает и достигает 115 кПа, скорость 
существенно снижается – почти в 2 раза по сравнению со свободным трактом (ри-
сунок 3.47, в). При этом сохраняется тенденция: по мере увеличения частоты вра-
щения ротора ТК значения давлений наддува и скорости увеличиваются. 
Следует отметить, что с уменьшением сечения трубопровода (увеличением 
гидравлического сопротивления канала) интенсивность пульсаций скорости воз-
растает, а величина давления остается практически постоянной (в пределах 10 %). 
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
 
Рисунок 3.47 – Изменения местных (lx = 300 мм) скорости wх  и давления рх  по-
тока воздуха во времени τ в трубопроводе после компрессора ТК ТКР-6  
при частоте вращения nтк = 42000 мин-1: а – при свободном выпуске;  
б – с конфузором; в – с конфузором и диафрагмой 
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Одним из основных технических показателей турбокомпрессора является мас-
совый расход воздуха G. Как известно [177], изменение расхода воздуха через ТК 
– эффективный способ согласования режимов работы двигателя и турбокомпрес-
сора. При существующем подходе к проектированию, поршневой двигатель и ТК 
подбираются таким образом, чтобы их оптимальные технические показатели до-
стигались только в довольно узком диапазоне режимов работы энергоустановки.  
В результате проведенных испытаний было установлено (рисунок 3.48), что 
размещение во впускном трубопроводе за компрессором ТК конфузора (со степе-
нью сужения 1,45) приводит к снижению расхода воздуха в среднем на  
10 %, а при дополнительной установке диафрагмы – на 50% по сравнению со сво-
бодным сечением на выходе из компрессора. На этом основании следует полагать, 
что установка во впускном трубопроводе поршневого ДВС патрубка с автоматиче-
ски регулируемым проходным сечением, например, диафрагмы с изменяемым по-
перечным сечением (лепестковой диафрагмы) позволит расширить диапазон эф-
фективной работы поршневого двигателя с турбокомпрессором. 
 
 
Рисунок 3.48 – Зависимость массового расхода воздуха G от числа оборотов ком-
прессора ТКР-6 при различной продольной конфигурации выпуска 
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Дополнительную информацию о природе турбулентных пульсаций и физиче-
ском механизме подогрева воздуха во впускном трубопроводе можно получить пу-
тем амплитудно-частотного анализа пульсаций скорости и давления потока. В ка-
честве примера, на рисунке 3.49 представлены частотные спектры пульсаций дав-
ления потока воздуха во впускном трубопроводе после компрессора ТК, получен-
ные в программе Lgraph2 с помощью алгоритма быстрого преобразования Фурье.  
 
 
Рисунок 3.49 – Амплитудно-частотные спектры пульсаций давления воздуха  
во впускном трубопроводе при свободном выпуске и различной частоте  
вращения ротора ТК 
 
Таким образом, был найден один из возможных способов согласования режи-
мов работы двигателя и ТК при доводке и в условиях эксплуатации. 
Теперь рассмотрим газодинамические процессы во впускном трубопроводе 
двигателя с турбонаддувом, т.е. далее исследовалась гидравлическая система, со-
стоящая из турбокомпрессора, впускного трубопровода и поршневой части (двига-
теля внутреннего сгорания). 
Одна из основных тенденций развития современных поршневых ДВС – повы-
шение их мощности, экономичности и экологичности. Вместе с тем, в большинстве 
случаев требуется, чтобы повышение мощности двигателя не сопровождалось су-
щественным увеличением его габаритов и массы. Наиболее эффективным реше-
нием этой задачи является установка турбокомпрессора для наддува ДВС. В насто-
Ар 
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ящее время практически все высокофорсированные поршневые двигатели обору-
дуются системой наддува. Исследованию, анализу и оптимизации газовоздушных 
трактов двигателей внутреннего сгорания с наддувом посвящены труды многих ав-
торов, в частности можно отметить следующие работы [9; 132; 138; 209; 210]. Од-
нако эти исследования проводились, в основном, экспериментальными методами в 
статическом режиме. Поэтому одной из актуальных задач в двигателестроении яв-
ляется дальнейшее изучение газодинамических и теплообменных характеристик 
течения газов во впускном трубопроводе поршневых ДВС с наддувом в условиях 
газодинамической нестационарности.  
Для исследования газодинамических и теплообменных характеристик потоков 
газов во впускном трубопроводе поршневого ДВС с турбонаддувом (с турбоком-
прессором) на экспериментальную установку (поршневую модель двигателя), опи-
санную выше в данной главе, устанавливался турбокомпрессор ТКР-6. Турбина ТК 
приводилась во вращение с помощью сжатого воздуха из компрессора (из завод-
ской магистрали). Более подробно установка, измерительная система, а также си-
стема сбора и обработки экспериментальных данных представлены в разделе 3.1. 
Напомним, что датчики термоанемометра и давления устанавливали в измеритель-
ный канал длиной 250 мм с внутренним диаметром 32 мм, который присоединялся 
к впускному трубопроводу длиной 150 мм того же диаметра, закрепленной на го-
ловке цилиндра экспериментальной установки. 
Зависимости давления рх и скорости потока воздуха wх во впускном трубопро-
воде поршневого ДВС с турбонаддувом от угла поворота коленчатого вала φ при 
разных частотах вращения ротора ТК nтк и коленчатого вала двигателя n показаны 
на рисунках 3.50 и 3.51.  
Отметим, что достоверность результатов исследований была подтверждена их 
согласованием с известными закономерностями [132; 138; 209; 210]:  
 с увеличением частоты вращения ротора турбокомпрессора при фиксирован-
ной частоте вращения коленвала поршневого двигателя величина среднего 
значения давления наддува возрастает;  
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 с ростом частоты вращения коленчатого вала ДВС и при постоянной частоте 
вращения ротора ТК максимальные значения давления и скорости потока 
воздуха возрастают.  
 
а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 3.50 – Экспериментальные зависимости скорости потока воздуха wх (1)  
и давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала  во впускном трубопроводе 
при n = 1500 мин-1 и различных частотах вращения ротора ТК: 
а – nтк = 35000 мин-1;   б – nтк = 42000;   в – nтк = 46000 
………………………………………………………………………………………………… 
  
165 
а) 
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Рисунок 3.51 – Экспериментальные зависимости скорости потока воздуха wх (1)  
и давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала  во впускном трубопроводе 
при n = 3000 мин-1 и различных частотах вращения ротора ТК: 
а – nтк = 35000 мин-1;   б – nтк = 42000;   в – nтк = 46000 
 
В данном исследовании во впускном трубопроводе ДВС с турбонаддувом 
были обнаружены существенные пульсации скорости и давления потока в течение 
всего рабочего цикла. При увеличении частоты вращения ротора турбокомпрес-
сора происходит уменьшение пульсаций скорости потока воздуха, и с увеличением 
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частоты вращения коленвала двигателя пульсационные эффекты также сглажива-
ются. Следует напомнить, что в исследованиях ДВС без турбонаддува наблюдался 
противоположный эффект: с ростом частоты вращения коленвала пульсации ско-
рости и давления потока во впускном трубопроводе увеличивались [196].  
При этом на всех режимах работы двигателя и турбокомпрессора в интервале 
углов φ от 180 до 360 град. п.к.в. (период открытого впускного клапана) флуктуа-
ции давления значительно уменьшаются по сравнению с остальными режимами ра-
боты экспериментальной модели (рисунки 3.50 и 3.51). 
Пульсации рх, наблюдаемые на всех режимах, и особенно сильно проявляю-
щиеся при низких и средних частотах вращения коленчатого вала и ротора ТК, мо-
гут привести:  
 к уменьшению наполнения цилиндра воздухом (из-за снижения коэффици-
ента наполнения вследствие увеличения гидравлического сопротивления 
впускного тракта); 
 к неидентичному наполнению цилиндров в многоцилиндровом двигателе; 
 увеличению уровня газодинамического шума и снижению надежности ДВС 
в целом.  
Следовательно, необходимо найти способы стабилизации течения потока воз-
духа во впускном трубопроводе поршневого ДВС с турбонаддувом. 
На рисунке 3.52 представлены зависимости местной скорости потока воздуха 
во впускном трубопроводе поршневого ДВС с турбонаддувом и без него от угла 
поворота коленчатого вала при n = 1500 мин-1. 
 
 
Рисунок 3.52 – Зависимости местной (lх = 110 мм) скорости потока воздуха wх  
во впускном трубопроводе поршневого ДВС с наддувом (1) (nтк = 35000 мин-1) и 
без турбонаддува (2) от угла поворота коленвала φ при n = 1500 мин-1 
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Из рисунка видно, что существуют довольно значительные отличия в законо-
мерностях изменения местной скорости потока воздуха в двигателях с турбонадду-
вом и без. В-первую очередь обращает на себя внимание более ранний и более рез-
кий рост скорости потока воздуха сразу после открытия впускного клапана в дви-
гателе с турбонаддувом по сравнению с атмосферным ДВС. Это объясняется тем, 
что давление наддува превышает внутрицилиндровое давление на момент откры-
тия впускного клапана и соответственно процесс наполнения начинается сразу же. 
В то время как в атмосферном двигателе наблюдается некоторая задержка в росте 
скорости потока воздуха после открытия впускного клапана, связанная с тем, что 
процесс наполнения начинается только после того как в цилиндре поршнем, дви-
жущимся к НМТ (нижней мертвой точке), будет создано разряжение. 
Рассмотренные выше различия в закономерностях изменения скорости потока 
воздуха во впускном трубопроводе поршневого ДВС с турбонаддувом и без 
должны оказать влияние на их расходные характеристики. Это подтверждается на 
рисунке 3.53, на котором представлены зависимости местного объемного расхода 
воздуха Vх во впускном трубопроводе поршневого ДВС с турбонаддувом и без него 
от частоты вращения коленвала n. 
 
 
Рисунок 3.53 – Зависимости местного (lх = 110 мм) объемного расхода воздуха Vх 
во впускном трубопроводе поршневого ДВС с наддувом (1) (nтк = 46 000 мин-1)  
и без турбонаддува (2) от частоты вращения коленвала n  
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Как и следовало ожидать, объемный расход воздуха в двигателе с турбонадду-
вом при всех частотах вращения коленвала и ротора ТК выше (в среднем на 20-
30 %) по сравнению с атмосферным ДВС. 
Анализ литературы и результатов проведенных исследований позволил сде-
лать предположение о том, что причиной интенсивных пульсаций потока во впуск-
ном трубопроводе поршневых ДВС может служить избыточная по отношению к 
двигателю производительность ТК на частичных режимах работы. Таким образом, 
стабилизация потока воздуха (снижение пульсаций скорости и давления) может 
быть достигнута сбросом определенной доли наддувочного воздуха из впускного 
трубопровода. 
 
3.3.3. Газодинамические и расходные характеристики процесса 
выпуска в двигателях с наддувом 
 
В данном подразделе представлено сравнение результатов эксперименталь-
ных исследований газодинамических и расходных характеристик потоков в вы-
пускных трубопроводах двигателей с турбонаддувом и без него. 
В специализированной литературе, связанной с теорией рабочих процессов 
поршневых двигателей внутреннего сгорания, наддув ДВС за счет установки тур-
бокомпрессора (ТК) рассматривается как один из возможных методов увеличения 
массового расхода воздуха через цилиндры, что приводит к улучшению его эффек-
тивных показателей [2; 66; 120; 121]. Существует большое количество литературы, 
посвященной исследованию и оптимизации выпускных систем поршневых ДВС, в 
частности, [9; 10]. При этом, следует отметить, что в ней фактически не затрагива-
ется вопрос влияния ТК на газодинамические и теплообменные характеристики по-
тока в выпускном тракте. Однако, в рассматриваемой литературе с газодинамиче-
ской точки зрения, ТК принято упрощенно считать элементом газовоздушной си-
стемы ДВС, который создает локальное аэродинамическое сопротивление и одно-
временно является эффективным способом повышения удельной мощности двига-
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теля. Вместе с тем, очевидно, что наличие ТК в выпускном тракте поршневого дви-
гателя приведет к значительному изменению тепломеханических характеристик 
потока газа с естественным изменением гидравлического сопротивления системы. 
Напомним, что в данном исследования для изучения процессов в газовоздуш-
ных трактах поршневых ДВС использовалась одноцилиндровая модель двигателя 
с турбокомпрессором ТКР-6 (подробное описание установки и турбокомпрессора 
представлено в разделе 3.1). 
Эксперименты проводились при частотах вращения коленвала n от 600 до  
3000 мин-1 при разных избыточных давлениях на выпуске рb = 0,5-2,0 бар в выпуск-
ных системах с турбокомпрессором и без него. 
Результаты определения зависимостей wх и рх от угла поворота коленчатого 
вала  при разных конфигурациях выпускной системы и режимах работы уста-
новки представлены на рисунках 3.54-3.57. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.54 – Зависимость локальной (lx = 140 мм) скорости потока воздуха wх  
в выпускном трубопроводе от угла поворота коленвала  при избыточном давле-
нии на выпуске pb = 1,0 бар для разных n: а – 1500 мин-1; б – 3000 мин-1 
Конфигурация системы: 1 – без турбокомпрессора; 2 – с ТК 
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Установлено, что пульсации давления и скорости потока газа наиболее за-
метны при низких частотах вращения коленвала (n ≈ 600-1500 мин-1) как при нали-
чии в выпускной системе турбины ТК, так и без нее. Особенно это выражено при 
избыточном давлении на выпуске pb = 1,0 бар (рисунок 3.54). Значения максималь-
ной скорости потока газа меньше (примерно на 5-20 %) в выпускном трубопроводе 
с турбокомпрессором, чем в системе без него. При этом наблюдается некоторое 
смещение максимума функции wx = f (n) в сторону увеличения угла поворота ко-
ленчатого вала φ (примерно на 30-50 град. п.к.в.), что характерно для всех частотах 
вращения коленчатого вала ДВС и ротора ТК. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.55 – Зависимость локальной (lx = 140 мм) скорости потока воздуха wх  
в выпускном трубопроводе от угла поворота коленвала  при избыточном давле-
нии на выпуске pb = 2,0 бар при разных n: а – 1500 мин-1; б – 3000 мин-1 
Конфигурация системы: 1 – без турбокомпрессора; 2 – с ТК 
 
……………………………………………………………………………. 
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Аналогичные явления можно наблюдать и на зависимостях локального давле-
ния потока газа в выпускном трубопроводе рх от угла φ (рисунок 3.56). Наличие 
турбины ТК приводит к росту (вплоть до 2 раз) максимальных значений давления 
потока газа в выпускном трубопроводе, по сравнению с системой без нее. После-
дующие за максимумом пики давления имеют примерно одинаковую амплитуду 
колебаний, но разный период. При этом также наблюдается смещение максимума 
давления в сторону нижней мертвой точки (НМТ) на 30-50 град. п.к.в.. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.56 – Зависимость локального (lx = 140 мм) давления потока воздуха рх  
в выпускном трубопроводе от угла поворота коленвала  при избыточном давле-
нии на выпуске pb = 1,0 бар при разных n: а – 1500 мин-1; б – 3000 мин-1 
Конфигурация системы: 1 – без турбокомпрессора; 2 – с ТК 
 
Показано, что скорость потока газа в выпускном трубопроводе не становится 
равной нулю и наблюдаются некоторые ее колебания после закрытия выпускного 
клапана (см. рисунки 3.54 и 3.55). Данное колебательное явление характерно для 
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всех n, рb и систем с ТК и без. Аналогичные явления были обнаружены и для про-
цесса впуска [196; 211]. При этом происходит сглаживание пульсаций скорости по-
тока газа при установке турбокомпрессора в выпускном тракте. Сглаживание 
наблюдается в течение всего рабочего процесса двигателя (в том числе в период 
процесса выпуска и после закрытия выпускного клапана. Наиболее заметное сгла-
живание пульсаций скорости потока газа наблюдается при pb = 1,0 бар. 
В выпускном тракте с турбиной ТК и без нее также наблюдаются пульсации 
давления потока после закрытия выпускного клапана. При этом они затухают быст-
рее при установке турбины ТК (рисунок 3.56). 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.57 – Зависимость локального (lx = 140 мм) давления потока воздуха рх  
в выпускном трубопроводе от угла поворота коленвала  при избыточном давле-
нии на выпуске pb = 2,0 бар при разных n: а – 1500 мин-1; б – 3000 мин-1 
Конфигурация системы: 1 – без турбокомпрессора; 2 – с ТК 
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Подобные колебательные явления скорости и давления потока были обнару-
жены и при исследовании влияния аэродинамического сопротивления (разных 
фильтров) на газодинамику процесса впуска в ДВС (см. выше). Напомним, что при 
наличии во впускном трубопроводе картонного фильтра пульсации скорости и дав-
ления наблюдались после закрытия впускного клапана, но затухали быстрее, чем в 
системе без фильтра. При этом происходило снижение максимальной скорости по-
тока воздуха (примерно на 5-15 %) во впускном трубопроводе с картонным филь-
тром [201]. 
Далее рассмотрим влияние наличия турбины ТК в выпускном тракте ДВС на 
расход газа через него. Зависимость массового расхода газа Q через выпускной 
тракт с ТК и без него от частоты вращения коленчатого вала n показана на рисунке 
3.58. Расход пульсирующего потока газа в процессе выпуска рассчитывался на ос-
новании обработки графиков изменения скорости потока в период открытого вы-
пускного клапана. 
Оказалось, что при всех значения избыточного давления на выпуске расход Q 
через выпускную систему примерно одинаковый как при наличии ТК, так и без 
него. Отличия в расходных характеристиках находятся в пределах погрешности 
определения массового расхода воздуха (около 8 %) [212; 213]. 
Проведенное исследование показало, что установка турбокомпрессора в газо-
воздушном тракте поршневого ДВС оказывает существенное влияет на газодина-
мические характеристики потока воздуха в выпускном трубопроводе. В частности, 
наличие ТК в выпускном тракте поршневого ДВС приводит к уменьшению ампли-
туд пульсаций скорости и давления потока воздуха при фактически неизменном 
расходе воздуха через систему. 
При этом при установке турбокомпрессора и изменении режимных условий, 
вероятно, будет происходить перестройка структуры течения в выпускном трубо-
проводе, что окажет влияние на тепломеханические характеристики процесса вы-
пуска в двигателе (результаты исследования этой гипотезы будут представлены в 
главе 4).  
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а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.58 – Зависимость массового расхода воздуха Q через выпускной трубо-
провод при разных избыточных давлениях pb в выпускной системе без ТК (1) и с 
ТК (2) от частоты вращения коленвала n: а – 1,0 бар; б – 2,0 бар 
 
 
3.4. Верификация лабораторных данных о процессах газообмена 
на действующем двигателе 
 
Как было показано выше, процессы газообмена в поршневых ДВС являются 
высокочастотными и нестационарными. Поэтому основным направлением их ис-
следований является эксперимент. Анализ литературы и опыты показали, что на 
сегодняшний день одним из наиболее точных и эффективных способов изучения 
этих процессов являются эксперименты на специальных, динамических установ-
ках, представляющих собой натурную модель одноцилиндрового двигателя [9; 10; 
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170; 214; 215]. Однако при таком подходе возникает проблема соответствия лабо-
раторных данных о газодинамике процесса газообмена, полученных на модели 
ДВС, с одноименными характеристиками, уже на действующем двигателе.  
В данном разделе предлагается корректирующая методика соотнесения лабо-
раторных данных и данных, полученных на действующем поршневом ДВС. 
Конструктивные и функциональные особенности одноцилиндровой модели 
поршневого двигателя для исследования процессов газообмена с учетом газодина-
мической нестационарности представлены в разделе 3.1 данной главы.  
В качестве действующего двигателя был выбран автомобильный двигатель 
ВАЗ-ОКА (2Ч 8,2/7,1) той же размерности, что и лабораторная установка. Основ-
ные технические характеристики ДВС: бензиновый, четырехтактный двигатель, 
имеющий 2 цилиндра и рядную компоновку, двухклапанную головку цилиндра, 
геометрическая степень сжатия ε – 9,9, диаметр цилиндра D – 82 мм, ход поршня S 
– 71 мм. Для лабораторной модели ДВС и для двигателя ВАЗ-ОКА фазы газорас-
пределения задавались в соответствии со штатными параметрами. 
Опыты на модели проводились при частоте вращения коленчатого вала  
n = 600-3000 мин-1. Для действующего ДВС минимальная частота составляла  
1000 мин-1, что было обусловлено обеспечением устойчивой работы двигателя на 
холостых оборотах. В обоих случаях воздух всасывался при атмосферном давлении 
и температурах окружающего воздуха 18-22 оС. 
На рисунке 3.59 показана конфигурация впускного трубопровода для исследо-
вания газодинамических характеристик свежего заряда на лабораторной установке 
и действующем двигателе.  
В обоих случаях внутренний диаметр трубопровода d равнялся 32 мм, его 
длина l составляла 300 мм. Отличие состояло только в том, что в двигателе ВАЗ-
ОКА впускной коллектор состоит из двух параллельных каналов для каждого ци-
линдра в отдельности. 
Для проведения исследований использовалась та же приборно-измерительная 
аппаратура и система сбора и обработки экспериментальных данных, которые опи-
саны в разделе 3.1. 
176 
 
Рисунок 3.59 – Конфигурация исследуемого впускного тракта:  
1 – канал в головке цилиндра; 2 – впускной трубопровод;  
3 – датчик термоанемометра для измерения скорости потока газа 
 
Следует отметить, что существуют отличия в условиях проведения опытов на 
лабораторной модели ДВС и действующем двигателе. Среди них следует отметить: 
 отсутствие сгорания топлива в лабораторной модели поршневого ДВС; 
 разный температурный уровень протекания процессов; 
 существенно меньшие вибрации газовоздушных трактов на лабораторной 
модели и др. 
Соответственно, отличия в условиях проведения экспериментов (различие 
действующих факторов) приводит к отличиям в газодинамических и теплообмен-
ных характеристиках процессов газообмена. 
Рассмотрим совмещенные зависимости скорости потока свежего заряда во 
впускном трубопроводе от угла поворота коленчатого вала для разных частот вра-
щения коленчатого вала, полученные на лабораторной модели двигателя и действу-
ющем поршневом ДВС (рисунок 3.60). 
Из рисунка видно, что данные полученные на лабораторной качественно под-
тверждаются на действующем двигателе. Так, можно отметить, что в обоих случаях 
после открытия впускного клапана наблюдается резкий рост скорости потока све-
жего заряда до ее максимального значения. При этом отличия в максимальных зна-
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чениях скорости свежего заряда не превышают 10 %. Также в обоих случаях наблю-
даются колебания (пульсации) потока свежего заряда после закрытия впускного 
клапана.  
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.60 – Зависимости местной скорости свежего заряда wx (lх = 110 мм) во 
впускном трубопроводе от угла поворота коленчатого вала φ для разных n:  
а) n = 1500 мин-1; б) n = 3000 мин-1 
1 – действующий двигатель; 2 – лабораторная модель ДВС 
 
При этом, с ростом частоты вращения коленчатого вала пульсационные явле-
ния усиливаются (возрастает их амплитуда). Можно отметить, что и сам процесс 
впуска наступает не с нулевых значений скорости потока, т. е. переходный процесс 
не успевает закончиться, а начинается уже следующий процесс наполнения. Это 
характерно для всех режимов работы модели ДВС и действующего двигателя. При 
этом, основное отличие в зависимостях wx = f(φ) состоит в начальном уровне ско-
рости потока свежего заряда перед открытием впускного клапана. Так для модели 
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ДВС эти значения составляют примерно 12 м/с, тогда как для действующего дви-
гателя они выше и находятся в диапазоне 20-35 м/с. Это можно объяснить тем, что 
на действующем двигателе к впускному коллектору подсоединена трубка вакуум-
ного усилителя тормозной системы, которая при работающем двигателе создает во 
впускном коллекторе дополнительное разряжение.  
Таким образом, экспериментальные данные по процессу впуска свежего за-
ряда, полученные на лабораторной модели одноцилиндрового ДВС качественно 
подтверждаются данными, полученными на действующем двигателе той же раз-
мерности. Следует отметить, что аналогичные результаты были получены и для 
процесса выпуска отработавших газов. 
Рассмотрим зависимости объемного расхода воздуха Q через впускную си-
стему от частоты вращения коленчатого вала n, полученные на модели ДВС и дей-
ствующем двигателе (рисунок 3.61). Расходные характеристики в обоих случаях 
могут быть аппроксимированы линейными функциями со среднеквадратичным от-
клонением не более 5,0 %. 
 
 
Рисунок 3.61 – Зависимости местного объемного расхода воздуха Q через  
впускную систему от частоты вращения коленвала n: 
–––––– – действующий двигатель; –  –  –  –   – лабораторная модель ДВС 
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Из рисунка 3.61 видно, что зависимости объемного расхода воздуха, получен-
ные на действующем двигателе несколько отличаются от лабораторных данных. В 
данном случае обе расходные характеристики Q = f(n) являются линейными функ-
циями: 
 для лабораторной модели ДВС: nQ  6м 106,1 ;    (3.2) 
 для действующего двигателя: nQ  6д 106,2 .    (3.3) 
Соответственно, для рассматриваемого случая, коррекция экспериментальных 
данных будет заключаться в определении корректирующего коэффициента, вели-
чина которого составляет 1,625. При этом, следует отметить, что в зависимости от 
того, насколько отличаются сопоставляемые экспериментальные зависимости и ка-
кова сложность их математического описания, необходимо составлять индивиду-
альный корректирующий метод. В частности, для этого может потребоваться раз-
работка корректирующих функций и составление корректирующей карты для раз-
ных газодинамических и теплообменных характеристик процессов газообмена 
[216, 217]. 
Далее рассмотрим совмещенные зависимости скорости потока отработавших 
газов в выпускном трубопроводе от угла поворота коленчатого вала для разных ча-
стот вращения коленвала, полученные на лабораторной модели двигателя и дей-
ствующем поршневом ДВС (рисунок 3.62). 
Сравнение экспериментальных данных по скорости отработавших газов в про-
цессе выпуска в целом соотносятся друг с другом в допустимых пределах. 
Так, из графиков на рисунке 3.62 видно, что после открытия выпускного кла-
пана происходит резкий рост скорости потока отработавших газов до максималь-
ного значения. Отличия в максимальных значениях wx не превышают 12 % для дан-
ных, полученных на модели ДВС и действующем двигателе. Также можно отме-
тить, что после закрытия выпускного клапана скорость потока не обнуляется, а 
остается на некотором уровне: в диапазоне от 4 до 40 м/с (при этом бόльшие значе-
ния относятся к экспериментальным данным, полученным на действующем двига-
теле). Аналогичная ситуация наблюдается и перед открытием выпускного клапана. 
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Открытие происходит не при нулевой скорости потока отработавших газов, а с не-
которого уровня (4-14 м/с), т.е. в данном случае также переходный процесс не успе-
вает завершиться, а уже начинается следующий процесс выпуска отработавших га-
зов. Основное отличие в зависимостях wx = f(φ) состоит в том, что в течение про-
цесса выпуска на экспериментальных данных, полученных на одноцилиндровой 
модели ДВС, наблюдаются некоторые колебания (пульсации) скорости потока от-
работавших газов, тогда как на данных, полученных на действующем двигателе, 
эти пульсационные эффекты не столь явно выражены. Это можно объяснить тем, 
что в многоцилиндровом двигателе обычно один выпускной коллектор на группу 
цилиндров, поэтому пульсации в нем сглаживаются. Этим же можно объяснить и 
несколько более высокий уровень скорости потока отработавших газов в выпуск-
ном трубопроводе в течение всего рабочего цикла двигателя [216, 217]. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.62 – Зависимости местной скорости отработавших газов wx  
в выпускном трубопроводе от угла поворота коленчатого вала φ для разных n:  
а) n = 1500 мин-1; б) n = 3000 мин-1 
1 – действующий двигатель; 2 – лабораторная модель ДВС 
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Таким образом, экспериментальные данные о газодинамике в выпускном тру-
бопроводе, полученные на одноцилиндровой модели ДВС, подтверждаются дан-
ными, полученными на действующем двигателе. Поэтому можно ожидать, что экс-
периментальные данные тепломеханических характеристик процесса выпуска, из-
меряемые на одноцилиндровой модели ДВС, будут соответствовать таковым для 
действующего двигателя в допустимых пределах. И соответственно, направления 
совершенствования процесса выпуска, разработанные на модели ДВС, можно про-
ецировать на действующие двигатели. 
 
 
3.5. Направления совершенствования процессов газообмена  
в поршневых ДВС 
 
3.5.1. Совершенствование процессов газообмена  
в двигателях без наддува 
 
Известно, что каналы и трубопроводы впускной системы поршневых ДВС 
имеют круглую или овальной форму поперечного сечения. Это необходимо для 
обеспечения равномерного поля скоростей во впускной системе. При этом, также 
известно, что в каналах с поперечными сечениями в форме квадрата, прямоуголь-
ника и равностороннего треугольника возникают устойчивые, продольные вихре-
вые течения (структуры) [97], которые оказывают существенное влияние на газо-
динамику в каналах и трубопроводах впускной системы поршневого ДВС. Устой-
чивые, вихревые течения, которые образуются в углах каналов с поперечными се-
чениями в форме квадрата и треугольника могут стабилизировать пульсирующий 
газовый поток и, как следствие, привести к повышению качества газообмена. Та-
ким образом, можно предположить, что одним из методов совершенствования про-
цессов газообмена, который далеко не исчерпал свой потенциал, является попереч-
ное профилирование впускных и выпускных трубопроводов. 
Начнем с совершенствования процессов во впускном трубопроводе. Газоди-
намические и расходные характеристики потока воздуха для прямолинейного 
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впускного трубопровода постоянного круглого поперечного сечения представлены 
в подразделе 3.2.2. В данном подразделе рассмотрим результаты исследований 
впускных трубопроводов, имеющих профилированный участок с поперечными се-
чениями в форме квадрата и равностороннего треугольника. 
На рисунке 3.63 представлена исследуемая конфигурация впускного тракта и 
места установки датчиков давления и термоанемометра. Напомним, что в данной 
работе использовались профилированные участки 2 с поперечными сечениями в 
форме квадрата и треугольника. Эквивалентный (гидравлический) диаметр dЭ рав-
нялся 32 мм для всех профилированных участков, а их длина составляла примерно 
30 % от общей длины впускного тракта. Основные геометрические размеры про-
филированных участков представлены в разделе 3.1. 
 
 
Рисунок 3.63 – Конфигурация и геометрические размеры исследуемого впускного 
тракта экспериментальной установки: 1 – головка цилиндров; 2 – впускной трубо-
провод – профилированный участок; 3 – измерительный канал; 4 – датчики термо-
анемометра для определения скорости потока воздуха; 5 – датчики давления 
 
На рисунке 3.64 схематично представлены впускные системы поршневых дви-
гателей, имеющих впускной трубопровод с профилированными участками с попе-
речным сечением в форме квадрата и равностороннего треугольника. 
а) 
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б) 
 
Рисунок 3.64 – Впускные системы поршневых ДВС с впускными трубопроводами 
с профилированными участками с поперечными сечениями в форме квадрата (а)  
и равностороннего треугольника (б): 1 – канал в головке цилиндра; 2 – впускное 
окно в головке цилиндра; 3 – участок перехода от круглого поперечного сечения к 
профилированному участку; 4 – профилированный участок; 5 – участок перехода 
от профилированного участка к круглому поперечному сечению 
 
Экспериментальные исследования были направлены на проверку гипотезы о 
том, что возникающие в профилированных каналах устойчивые, продольные вих-
ревые структуры оказывают существенное влияние на газодинамику в процессе 
впуска, которое заключается в стабилизации (сглаживании пульсаций скорости и 
давления) пульсирующего потока. 
Экспериментальные зависимости местной скорости потока воздуха wх и дав-
ления рх во впускном трубопроводе с круглым поперечным сечением от угла пово-
рота коленвала  при разных n представлены в разделе 3.2.2, а для впускного тру-
бопровода квадратного и треугольного поперечного сечений показаны на рисунках 
3.65 и 3.66 соответственно. 
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 3.65 – Зависимости местной (lx =210 мм) скорости потока воздуха wх (1) и 
давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала  во впускном трубопроводе 
квадратного поперечного сечения при разных частотах вращения коленвала:  
а – n = 600 мин-1;   б – 1500;   в – n = 3000  
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 3.66 – Зависимости местной (lx =210 мм) скорости потока воздуха wх (1) и 
давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала  во впускном трубопроводе 
треугольного поперечного сечения при разных частотах вращения коленчвала:  
а – n = 600 мин-1;   б – 1500;   в – n = 3000  
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Показано, что для всех форм поперечного сечения впускного трубопровода 
динамика (сложность вариации px и wх) процесса впуска усложняется с увеличе-
нием частоты вращения коленчатого вала [196]. Максимальная скорость воздуха во 
впускном тракте нарастает по мере увеличения этой частоты. Одновременно уси-
ливаются пульсации скорости и давления потока воздуха.  
После закрытия впускного клапана (завершения процесса впуска) наблюда-
ются пульсационные эффекты, которые наиболее сильны при круглом поперечном 
сечение, тогда как в случае применения впускных трубопроводов с участками квад-
ратного и особенно треугольного поперечного сечения они менее выражены [218], 
то есть происходит стабилизация течения и, соответственно, во впускном тракте 
отсутствует возвратно-поступательное движение столба воздуха. Поэтому более 
быстрое затухание пульсационных эффектов после закрытия впускного клапана 
при использовании впускной системы с трубопроводами с участками квадратного 
и треугольного поперечного сечения должно оказать положительное влияние на 
наполнение цилиндра свежим зарядом двигателя (в двигателе без использования 
динамического наддува).  
Физический механизм более быстрого затухания колебательных явлений 
(сглаживания пульсаций потока воздуха) во впускном трубопроводе, по-видимому, 
связан со стабилизирующим влиянием устойчивых, продольных вихревых струк-
тур, образующихся в углах каналов с треугольным и квадратным поперечными се-
чениями [97]. 
Отметим, что при максимальных частотах вращения коленчатого вала процесс 
впуска начинается при наличии интенсивных переходных процессов во впускном 
трубопроводе (особенно это характерно для впускного трубопровода постоянного 
круглого поперечного сечения), что также может отрицательно влиять на процесс 
наполнения цилиндра [196]. Однако для впускных трубопроводов квадратного и 
треугольного сечения данное явление менее характерно. На рисунке 3.65, в (квад-
рат) и рисунке 3.66, в (треугольник) можно заметить, что хоть скорость потока воз-
духа во впускном трубопроводе не равна нулю в момент открытия впускного кла-
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пана, но колебания фактически отсутствуют. Рассматриваемый эффект также свя-
зан со стабилизирующим влиянием продольных вихрей, которые образуются в уг-
лах профилированных участков, которые наиболее сильны в данном случае для 
треугольного поперечного сечения. Установлено, что данный эффект сохраняется 
во всем диапазоне изменения частоты вращения n. 
При малых частотах вращения коленчатого вала процесс впуска начинается 
фактически с установившегося состояния, что характерно для всех форм попереч-
ного сечения впускного трубопровода. Это объясняется тем, что диссипативный 
процесс, гасящий колебательное движение воздушного столба, при малых оборо-
тах коленчатого вала успевает развиться в достаточной степени, и впуск происхо-
дит практически из стационарного состояния, тогда как при высоких оборотах дис-
сипация не успевает завершиться и вплоть до следующего такта впуска сохраняется 
рассматриваемый возвратно-поступательный процесс. Данный эффект аналогичен 
тому, что происходит и при выпуске, как это показано в [66] и далее в работе. 
Из рассмотренных выше экспериментальных данных о газодинамике потоков 
во впускном трубопроводе, можно заключить, что процесса впуска является высо-
кочастотным и нестационарным процессом, который очень сложно описать мате-
матически. При этом, известно, что при движении свежего заряда (потока воздуха 
или топливно-воздушной смеси) во впускном тракте поршневого ДВС он взаимо-
действует с горячими стенками, из-за этого его температура увеличивается на t 
(происходит подогрев свежего заряда). Величина этого подогрева t зависит от раз-
ности температур стенок и свежего заряда, формы и геометрических размеров 
впускного тракта, продолжительности процесса впуска, а также газодинамики по-
тока [219; 220]. Следует отметить, что из-за роста температуры свежего заряда про-
исходит снижение его плотности, т. е. существенный подогрев свежего заряда 
ухудшит качество газообмена [221] (произойдет снижение массового расхода, а со-
ответственно, уменьшится коэффициент наполнения). Таким образом, установлен-
ные особенности газодинамики потоков во впускных трактах разной конфигурации 
должны оказать влияние и на их теплообменные показатели (на локальный коэф-
фициент теплоотдачи). Например, можно предположить, что во впускном тракте с 
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поперечными сечениями в форме квадрата и треугольника интенсивность теплоот-
дачи будет несколько ниже, чем в трубопроводе постоянного круглого сечения. 
Основным параметром для оценки качества процесса впуска является массо-
вый (объемный) расход воздуха через впускной тракт поршневого ДВС или его от-
носительный аналог – коэффициент наполнения, который влияет на эффективную 
мощность двигателя внутреннего сгорания. 
Рассмотрим зависимости объемного расхода воздуха Q через впускные трубо-
проводы с участками разного поперечного сечения от частоты вращения коленвала 
n (рисунок 3.67).  
 
 
Рисунок 3.67 – Зависимость объемного расхода Q воздуха через впускные трубо-
проводы с участками различного поперечного сечения в зависимости от  
частоты вращения коленвала n при разных формах поперечного сечения:  
1 – традиционное круглое; 2 – участок - квадрат;  
3 – участок - равносторонний треугольник 
 
Наибольшее увеличение объемного расхода воздуха через впускную систему 
получается при использовании профилированного участка с треугольным попереч-
ным сечением при всех частотах вращения коленвала [218]. Рост объемного рас-
хода (вплоть до 22 % на отдельных режимах работы) в какой-то степени связан с 
наибольшей площадью поперечного сечения треугольного участка, по сравнению 
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с другими формами, при равных dэ. Однако этот фактор не является определяю-
щим, т. к. длина профилированного участка составляет всего лишь около 30 % от 
общей длины впускной системы. Более того, рассматриваемый участок создает до-
полнительное аэродинамическое сопротивление (рост сопротивления примерно на 
3-5 % при стационарных продувках) в местах переходов от круглого сечения к про-
филированному. По-видимому, рост объемного расхода через впускную систему с 
треугольным участком связан со стабилизирующим влиянием вихревых структур, 
которые образуются в углах поперечного сечения [97]. При этом они наиболее ярко 
выражены для треугольного поперечного сечения, которое имеет острые углы. На 
такой механизм стабилизации указывает и, ранее рассмотренное, более быстрое 
угасание пульсаций после закрытия впускного клапана во впускном трубопроводе 
с участками с квадратным и треугольным поперечным сечением. 
Довольно важным моментом в аспекте скоростной характеристики поршне-
вого двигателя является более крутой рост расхода воздуха в диапазоне частот вра-
щения коленвала от 1800 до 2800 мин-1 во впускной системе с треугольным профи-
лированным участком по сравнению трубопроводами с поперечными сечениями в 
форме круга и квадрата. Это должно привести к улучшить приемистость поршне-
вого ДВС, т. е. более быстрому набору мощности двигателем в рассматриваемом 
диапазоне частот n. В свою очередь, впускной тракт с «квадратном» участком об-
ладает другим преимуществом – практически линейной расходной характеристи-
кой, что может привести к более плавному набору мощности двигателем. Поэтому 
основные детали и узлы поршневого ДВС будут иметь более равномерные тепло-
вые нагрузки, что естественно повысит его надежность [222]. 
Одним из основных параметров, характеризующий качество газообмена (в 
частности, процесса впуска), является коэффициент наполнения ηv. Введем отно-
сительный коэффициент наполнения ην*, который равен отношению коэффициента 
наполнения для впускного трубопровода с профилированным участком ηνфигур к ко-
эффициенту наполнения для впускного трубопровода с постоянным круглым по-
перечным сечением ηνкруг[211]:  
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Данной коэффициент более наглядно показывает влияние формы поперечного 
сечения впускного трубопровода на качество наполнения цилиндра. На рисунке 
3.68 показана зависимость относительно коэффициента наполнения ην* от частоты 
вращения коленвала n для впускных трубопроводов с профилированными участ-
ками с разными поперечными сечениями. 
 
 
Рисунок 3.68 – Зависимость относительного коэффициента наполнения *v  от 
частоты вращения коленвала n для впускных трубопроводов с разными  
профилированными участками: 1 – треугольник;   2 – квадрат 
 
Далее проводилась аналитическая оценка основных показателей поршневого 
двигателя (удельная мощность Ne и удельный эффективный расход топлива ge) по 
методике, приведенной в учебнике Б. А. Шароглазова [121], на основе эксперимен-
тальных данных об улучшении коэффициента наполнения за счет поперечного про-
филирования впускных трубопроводов в двигателе 2Ч 8,2/7,1. 
Для наглядности сведем в таблицу 3.3 максимальный процент улучшения ко-
эффициента наполнения ην за счет поперечного профилирования впускного трубо-
провода. 
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Таблица 3.3 
Улучшение коэффициента наполнения ην за счет поперечного профилирова-
ния впускного трубопровода для двигателя 2Ч 8,2/7,1 
Частота вращения 
коленвала 
Процент изменения коэффициента наполнения ην 
n, мин-1 Улучшение ην, % 
1000 + 24,3 
1500 + 20,1 
2000 + 20,1 
2500 + 13,2 
3000 + 13,2 
 
Подробное описание методики расчета рабочего процесса автомобильного 
двигателя 2Ч 8,2/7,1 с профилированными впускными и выпускными трубопрово-
дами представлено в приложении 4. 
Здесь, отметим, что на основании данных, полученных в ходе математиче-
ского моделирования и аналитических расчетов рабочего процесса, можно конста-
тировать, что за счет комплексной модернизации впускных и выпускных систем 
путем поперечного профилирования можно улучшить следующие показатели 
поршневого ДВС в зависимости от режима его работы: 
 увеличение коэффициента наполнения на 4,0-24,2 %; 
 снижение коэффициента остаточных газов на 9,7%-24,1 %; 
 увеличение эффективной мощности на 3,5-17,0 % при фактически неизмен-
ном удельном эффективном расходе топлива (колебания в пределах ± 1,5 %). 
В приложении 4 также представлены сравнительные таблицы технико-эконо-
мических параметров исходного и модернизированного (за счет поперечного про-
филирования каналов) двигателя автомобиля ВАЗ-ОКА. 
Кратко рассмотрим, как изменится гидравлическое сопротивление впускного 
тракта с профилированными участками с поперечными сечениями в форме квад-
рата и треугольника. Величина коэффициента гидравлического сопротивления 
впускной системы ξ определялась стандартным способом по перепаду статиче-
ского давления для стационарного потока воздуха. Перепада измерялся жидкост-
ным микроманометром типа МКВ-250 при разных скоростях потока воздуха (от 5 
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до 80 м/с). Коэффициент ξ, рассчитанный для каждой скорости, усреднялся. Уста-
новлено, что коэффициент гидравлического сопротивления впускного тракта с 
профилированными участками с поперечными сечениями в форме квадрата и тре-
угольника возрастает на 3,6 % и 7,3 %, соответственно, по сравнению с впускной 
системой постоянного круглого сечения [189].  
Далее рассмотрим совершенствование газодинамических и расходных харак-
теристик газовых потоков в выпускном тракте с помощью профилирования вы-
пускных трубопроводов. 
Основными задачами данной части работы являются получение дополнитель-
ных данных о газодинамике процесса выпуска поршневого двигателя, поиск фак-
торов наиболее сильно влияющих на газодинамические и расходные характери-
стики в выпускной системе двигателя, а также разработка способов совершенство-
вания процесса выпуска, направленных на улучшение очистки цилиндра от отра-
ботавших газов (снижения коэффициента остаточных газов). 
В данном исследовании для совершенствования процессов в выпускном тру-
бопроводе также использовались профилированные участки с поперечными сече-
ниями в форме квадрата и равностороннего треугольника. Во всех случаях эквива-
лентный (гидравлический) диаметр dэ участка равнялся 30 мм, а его длина состав-
ляла приблизительно 30 % от общей длины выпускного тракта.  
На рисунке 3.69 более подробно показана одна из исследуемых конфигураций 
выпускного тракта экспериментальной установки и места установки датчиков тер-
моанемометра и датчиков давления. Как видно из рисунка она аналогична конфи-
гурации впускного тракта, рассмотренного выше. Экспериментальная установка 
для исследования процессов в выпускном тракте, средства измерений и система 
сбора данных представлены в разделе 3.1. 
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Рисунок 3.69 – Конфигурация исследуемого выпускного тракта эксперименталь-
ной установки: 1 – цилиндр; 2 – головка блока; 3 – выпускной клапан; 4 –выпуск-
ной трубопровод; 5 – датчики давления; 6 – датчики термоанемометра для опреде-
ления скорости потока газа 
 
Исследования проводились «на воздухе» при температуре 30-40 Со для раз-
личных частот вращения коленвала n от 600 до 3000 мин-1 и при разных избыточ-
ных давлениях на выпуске pb = 0,5-2,0 бар.  
Газодинамические и расходные характеристики для прямолинейного выпуск-
ного трубопровода постоянного круглого поперечного сечения представлены в 
подразделе 3.2.2. 
Результаты определения зависимостей wх и рх от угла поворота коленчатого 
вала  при разных частотах вращения n в контрольном сечении на расстоянии  
140 мм для выпускных трубопроводов с профилированными участками с разными 
поперечными сечениями показаны на рисунках 3.70 и 3.71. 
Оказалось, что пульсации скорости потока газа в выпускном трубопроводе 
наиболее выражены при низких частотах вращения коленвала при всех конфигура-
циях трубопровода. Актуализируем, что противоположный эффект наблюдался в 
процессе впуска в поршневом ДВС (см. выше), где динамика процесса усложнялась 
(фиксировались более выраженные пульсации скорости и давления потока воздуха 
во впускном трубопроводе) по мере увеличения частоты вращения коленвала. 
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а) 
 
б) 
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Рисунок 3.70 – Экспериментальные зависимости местных (lx = 140 мм) скорости 
потока воздуха wх (1) и давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала  в вы-
пускном трубопроводе квадратного поперечного сечения при избыточном давле-
нии на выпуске рb = 2,0 бар для разных частот вращения коленвала n:  
а – n = 600 мин-1;   б – 1500;   в – n = 3000  
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 3.71 – Экспериментальные зависимости местных (lx = 140 мм) скорости 
потока воздуха wх (1) и давления рх (2) от угла поворота коленчатого вала  в вы-
пускном трубопроводе треугольного поперечного сечения при избыточном давле-
нии на выпуске рb = 2,0 бар для разных частот вращения коленвала n:  
а – n = 600 мин-1;   б – 1500;   в – n = 3000  
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Аналогично процессам, происходящим во впускном трубопроводе, в процессе 
выпуска скорость потока газа не обращается в нуль после закрытия выпускного 
клапана и наблюдаются некоторые колебания (пульсационные явления) скорости и 
давления потока. Схожий эффект наблюдался и для процессов во впускном трубо-
проводе [196]: после закрытия впускного клапана скорость и давление потока воз-
духа также не становилась равной нулю, т. е. в трубопроводе присутствовали коле-
бательные явления столба воздуха.  
При этом профилированные выпускные трубопроводы с участками с попереч-
ным сечением в форме квадрата и равностороннего треугольника приводят к более 
быстрому затуханию колебаний потока газа после закрытия выпускного клапана 
(рисунки 3.70 и 3.71).  
Следует отметить, что максимальные значения скорости потока воздуха в про-
филированных выпускных трубопроводах выше на 10-25 % (в зависимости от 
формы поперечного сечения и режима работы двигателя), чем при использовании 
выпускного трубопровода постоянного круглого поперечного сечения [198]. Дан-
ный факт должен оказать положительное влияние на расходные характеристики 
процесса выпуска с трубопроводами разной конфигурации. 
Путем обработки графиков изменения скорости потока за отдельный такт 
были получены зависимости местного объемного расхода Qх через выпускной тру-
бопровод с профилированными участками от частоты вращения коленчатого вала 
n. На рисунке 3.72 показаны экспериментальные зависимости Qх = f(n) для выпуск-
ного трубопровода с участком квадратного поперечного сечения при различных 
постоянных избыточных давлений на выпуске рb, которые аппроксимированы ли-
нейными функциями. 
Обработка экспериментальных данных для выпускного трубопровода с квад-
ратным поперечным сечением в условиях постоянного давления рb показала, что в 
данном случае объемный расход линейно возрастает с увеличением частоты вра-
щения коленвала n. При этом объемный расход воздуха через «квадратный» вы-
пускной трубопровод больше в среднем на 8-20 % по сравнению с цилиндрическим 
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трубопроводом. Возможно, обсуждаемый эффект вызван уже упомянутым стаби-
лизирующим влиянием турбулентных вихревых структур, образующихся в углах 
квадратного канала [223]. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.72 – Местный (lx = 140 мм) объемный расход воздуха Qх через  
выпускной трубопровод разной формы поперечного сечения  
в зависимости от частоты вращения коленвала n:  
а – избыточное давление pb = 1,0 бар; б – pb = 2,0 бар 
1 – круглое поперечное сечение; 2 – квадратное  
 
- σ0,9 
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На рисунке 3.73 показано сравнение объемных расходов воздуха Qх через вы-
пускной трубопровод постоянного круглого поперечного сечения и «треуголь-
ного» сечения в зависимости от частоты вращения коленвала n при избыточном 
давлении на выпуске pb = 2,0 бар.  
 
 
Рисунок 3.73 – Местный (lx = 140 мм) объемный расход воздуха Qх через  
выпускной трубопровод разной формы поперечного сечения в зависимости  
от частоты вращения коленвала n при pb = 2,0 бар 
1 – круглое поперечное сечение; 2 – треугольное  
 
Из рисунка 3.72 видно, что для выпускного трубопровода с участком с тре-
угольным поперечным сечением в условиях постоянного давления рb объемный 
расход монотонно снижается с увеличением частоты вращения коленчатого вала. 
При этом объемный расход воздуха через «треугольный» выпускной трубопровод 
больше в среднем на 10-25 % по сравнению с цилиндрическим трубопроводом. 
Возможно, обсуждаемый эффект также вызван стабилизирующим влиянием тур-
булентных вихревых структур, образующихся в углах треугольного канала [223]. 
Следует отметить, что выигрыш в расходных характеристиках при использо-
вании выпускного трубопровода с участком треугольного поперечного сечения 
наблюдается только при избыточном давлении на выпуске больше 2 бар. Вероятно, 
это связано с тем, что при более низких значениях давлений в углах профилей не 
формируются устойчивые вихревые структуры, стабилизирующие течение. 
- σ0,9 
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Вместе с тем, учитывая специфику формирования турбулентных структур 
[224], следует отметить, что оптимальные геометрические характеристики выпуск-
ного тракта в целом, включая длину и местоположение профилированных участ-
ков, равно как и достигаемый в результате использования положительный эффект, 
можно установить только путем научно-исследовательских и опытно-конструктор-
ских работ при создании или модернизации конкретного поршневого двигателя 
внутреннего сгорания. 
Напомним, что проводилась расчетно-аналитическая оценка основных пока-
зателей поршневого ДВС (удельная мощность Ne и удельный эффективный расход 
топлива ge) по методике [121], на основе экспериментальных данных о снижении 
коэффициента остаточных газов за счет поперечного профилирования выпускных 
трубопроводов в двигателе 2Ч 8,2/7,1 (см. приложение 4). 
В таблицу 3.4 показан максимальный процент снижения коэффициента оста-
точных газов γ, который может быть достигнут за счет поперечного профилирова-
ния выпускного трубопровода. 
 
Таблица 3.4 
Снижение коэффициента остаточных газов γ за счет поперечного профили-
рования выпускного трубопровода двигателя 2Ч 8,2/7,1 
Частота вращения 
коленвала 
Процент изменения коэффициента остаточных газов γ 
n, мин-1 Снижение γ, % 
1000 – 24,8 
1500 – 19,0 
2000 – 18,7 
2500 – 14,5 
3000 – 19,2 
 
Подробное описание методики расчета рабочего процесса автомобильного 
двигателя 2Ч 8,2/7,1 с профилированными впускными и выпускными трубопрово-
дами представлено в приложении 4. 
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Здесь, отметим, что на основании данных, полученных в ходе математиче-
ского моделирования и аналитических расчетов рабочего процесса, можно конста-
тировать, что за счет комплексной модернизации впускных и выпускных систем 
путем поперечного профилирования можно улучшить следующие показатели 
поршневого ДВС в зависимости от режима его работы: 
 увеличение коэффициента наполнения на 4,0-24,2 %; 
 снижение коэффициента остаточных газов на 9,7%-24,1 %; 
 увеличение эффективной мощности на 3,5-17,0 % при практически неизмен-
ном удельном эффективном расходе топлива (изменение в пределах ± 1 %). 
В приложении 4 также представлены сравнительные таблицы технико-эконо-
мических параметров исходного и модернизированного (за счет поперечного про-
филирования каналов) двигателя автомобиля ВАЗ-ОКА. 
Далее рассмотрим другое направление совершенствования процесса выпуска 
в поршневых ДВС – продольное профилирование выпускных трубопроводов. Ги-
потеза использования конфузорного выпускного трубопровода состоит в том, что 
в данном случае будет происходить «поджатие» потока и, соответственно, гашение 
волн давления в выпускном трубопроводе при сохранении степени очистки цилин-
дров от отработавших газов. Это должно привести к более равномерной интенсив-
ности теплообмена и снижению уровня газодинамического шума. 
Поскольку одним из основных факторов, ухудшающих удаление газов и уси-
ливающих газодинамический шум, является возникновение в выпускных трубо-
проводах обратных токов газа [9] было предложено для их гашения выполнять вы-
пускной трубопровод не цилиндрической формы, а в виде конфузора. В данном 
случае это был сужающийся по ходу потока трубопровод длиной l = 400 мм, с диа-
метрами на входе dвх = 30 мм, на выходе – dвых = 21 мм.  
Опыты проводились при тех же физических условиях, тех же режимах и в тех 
же контрольных сечениях, как и в случае исследования поперечного профилирова-
ния выпускного трубопровода. 
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Совмещенные зависимости скорости wх и давления рх от угла поворота  в 
конфузорном выпускном трубопроводе при различных частотах вращения n пред-
ставлены на рисунке 3.74. 
Сопоставление данных для цилиндрического и конфузорного выпускных тру-
бопроводов показывает, что максимальная скорость потока воздуха в конфузорном 
выпускном трубопроводе значительно выше (до 2 раз) по сравнению с цилиндри-
ческим трубопроводом. Вместе с тем пиковые значения статического давления в 
трубопроводах обеих конфигураций находятся примерно на одном уровне [225].  
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.74 – Зависимости местных (lx = 140 мм) давления рх (1) и скорости по-
тока воздуха wх (2) от угла поворота коленчатого вала  в конфузорном выпуск-
ном трубопроводе при избыточном давлении на выпуске рb = 2 бар при разных n: 
а – n = 600 мин-1; б – 3000 мин-1 
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При этом пульсации давления в конфузорном выпускном трубопроводе суще-
ственно менее выражены, что характерно для всех частот вращения коленчатого 
вала и значений избыточного давления. После закрытия выпускного клапана пуль-
сации давления в сужающемся трубопроводе практически не наблюдаются, что го-
ворит о том, что в нем фактически отсутствуют обратные волны давления. Этот 
эффект, по мнению авторов, объясняется тем, что при возвратном течении к вы-
пускному клапану давление в расширяющемся канале (выступает в данном случае 
как диффузор) увеличивается. В итоге, обнаруженный эффект может привести к 
лучшей очистке цилиндров от отработавших газов. 
На рисунке 3.75 представлены зависимости местного (lx = 140 мм) объемного 
расхода V2 через выпускной трубопровод разной конфигурации от частоты враще-
ния коленчатого вала n, а на рисунках 3.76 и 3.77 показаны амплитудно-частотные 
спектры пульсаций давления потока воздуха рх при частотах вращения коленчатого 
вала 600 и 300 мин-1, соответственно.  
 
 
Рисунок 3.75 – Зависимость местного (lx = 140 мм) объемного расхода воздуха V2 
через выпускной трубопровод разной конфигурации в зависимости от частоты 
вращения коленвала n для избыточного давления на выпуске рb = 2,0 бар 
1 – цилиндрический выпускной трубопровод; 2 – конфузорный 
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Оказалось, что в отсутствии глушителя отличие в объемных расходах воздуха 
через выпускные трубопроводы разной конфигурации практически на всех режи-
мах работы двигателя не превышает 8 %, то есть находится в пределах погрешно-
сти эксперимента. При этом гашение волн давления в многоцилиндровых двигате-
лях может привести к меньшему влиянию работы соседних цилиндров друг на 
друга, и соответственно, общему снижению аэродинамического сопротивления вы-
пускной системы, что будет способствовать лучшей очистке цилиндров от отрабо-
тавших газов (снижению коэффициента остаточных газов). Это в свою очередь, 
приведет к росту мощности поршневого ДВС и к снижению удельного эффектив-
ного расхода топлива [225]. 
Сопоставление амплитудно-частотных спектров пульсаций давления потока в 
выпускном трубопроводе разной конфигурации (рисунки 3.76 и 3.77) показывает, 
что они имеют ряд существенных отличий. При низких частотах вращения колен-
чатого вала n количество значимых пиков в спектре не одинаково: для цилиндри-
ческого трубопровода значимые полосы простираются вплоть до частоты  
175 Гц, а для конфузорного – лишь до 75 Гц. При n = 3000 мин-1 мощность спектра 
в сужающемся трубопроводе существенно меньше. Представленные отличия в 
спектрах указывают на то, что создание конфузорного участка в выпускной си-
стеме приводит к гашению волн давления, поскольку спектр давлений имеет 
меньше значимых составляющих, и они имеют меньший уровень. Следует пола-
гать, что при создании в выпускном трубопроводе конфузорного участка, предше-
ствующего глушителю, позволит упростить конфигурацию последнего и снизить 
его гидравлическое сопротивление [226]. 
Таким образом, проведенное исследование показало, что использование в вы-
пускной системе поршневого ДВС конфузорного участка имеет ряд преимуществ 
по сравнению с традиционным цилиндрическим. В перспективе эта мера может 
позволить ослабить пульсационные явления после закрытия выпускного клапана и 
улучшить очистку цилиндров от отработавших газов (снизить коэффициент оста-
точных газов). 
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а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.76 – Амплитудно-частотные спектры Арх местных (lx = 140 мм) пульса-
ций давления потока воздуха в цилиндрическом выпускном трубопроводе  
при рb = 2,0 бар для разных n: а – n = 600 мин-1; б – n = 3000 мин-1 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.77 – Амплитудно-частотные спектры Арх местных (lx = 140 мм) пульса-
ций давления потока воздуха в конфузорном выпускной трубопроводе  
при рb = 2,0 бар для разных n: а – n = 600 мин-1; б – n = 3000 мин-1 
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3.5.2. Совершенствование процессов газообмена  
в двигателях с наддувом 
 
Данный раздел начнем с совершенствования газодинамических характеристик 
потока газов во впускном трубопроводе поршневых двигателей с турбонаддувом. 
Следует отметить наличие значительных отличий в совершенствование процесса 
впуска в атмосферных и наддувных двигателях. Это связано с тем, что коренным 
образом отличаются газодинамика и теплообмен процесса впуска при осуществле-
нии турбонаддува [227]. Существенным образом изменяется сам механизм процес-
сов, происходящих в трубопроводах. В результате использование одних и тех же 
мер (например, поперечного профилирования каналов) приводят к абсолютно раз-
ным результатам в двигателях с турбонаддувом и без него [198; 199]. Эффектив-
ными при наддуве оказываются уже другие меры, которые будут рассмотрены 
ниже. 
Напомним, что во впускном трубопроводе были обнаружены существенные 
пульсации скорости и давления потока в течение всего рабочего цикла двигателя. 
При росте частоты вращения ротора ТК происходит снижение пульсаций скорости, 
и аналогично с увеличением частоты коленчвала поршневого двигателя пульсаци-
онные явления также сглаживаются. При этом при всех частотах вращения колен-
чатого вала ДВС и ротора ТК в интервале углов от 180 до 360 град. п.к.в. (период 
открытого впускного клапана) колебания давления существенно снижаются по 
сравнению с остальным периодом рабочего цикла двигателя [228]. 
Обнаруженные пульсации рх, которые наблюдаются при всех n и nтк, и наибо-
лее ярко выраженные при частотах вращения коленчатого вала в диапазоне от 600 
до 1500 мин1 и частотах вращения ротора ТК в районе 35 000 мин-1, могут приво-
дить к:  
 неравномерному наполнению цилиндров многоцилиндрового двигателя; 
 уменьшению наполнения цилиндра свежим зарядом; 
 увеличению уровня аэродинамического шума; 
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 снижению надежности поршневого ДВС.  
Следовательно, необходимо решать проблему стабилизации течения потока 
воздуха во впускном трубопроводе поршневого двигателя. 
Анализ литературы и результатов исследований позволил сделать вывод о 
том, что причиной интенсивных пульсаций потока во впускном трубопроводе 
поршневых ДВС может служить избыточная по отношению к двигателю произво-
дительность ТК на некоторых режимах. Так, современные двигатели должны раз-
вивать высокий крутящий момент уже при низкой частоте вращения коленчатого 
вала, поэтому турбокомпрессоры конструируются из расчета небольшого расхода 
отработавших газов, т. е. для низких частот вращения n. Поэтому, при больших 
расходах отработавших газов (соответственно при высоких значениях n) турбоком-
прессор имеет избыточную производительность (избыточное давление наддува и, 
соответственно, расход воздуха). 
Таким образом стабилизация потока воздуха (снижение пульсаций скорости и 
давления) может быть достигнута сбросом определенной доли сжатого (наддувоч-
ного) воздуха 
двигвып
вып*
GG
G
G

  из впускного трубопровода, где Gвып – средний 
расход выпускаемого (наддувочного) воздуха; Gдвиг – расход воздуха, поступаю-
щего в двигатель. Для этого была создана автоматизированная система с электро-
магнитным клапаном, позволяющая сбрасывать в атмосферу от 5 до 50 % общего 
объема наддувочного воздуха, подаваемого нагнетателем. Схема подобной си-
стемы представлена на рисунке 3.78. 
Система (рисунок 3.78) работает следующим образом. Воздух во впускную си-
стему поступает из нагнетателя (ТК) 4. В соединительном патрубке 2, на участке 
от нагнетателя 4 до впускного трубопровода 1 установлен электропневмоклапан 6, 
позволяющий сбрасывать от 5 до 50 % общего объема наддувочного воздуха, вы-
рабатываемого нагнетателем 4. Установка электропневмоклапана 6 позволяла из-
менить режим и структуру пульсирующего воздушного потока во впускном трубо-
проводе и стабилизировать его (значительно уменьшить пульсации скорости и дав-
ления потока) за счет сброса избыточного количества воздуха. 
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Рисунок 3.78 – Схема впускной системы поршневого ДВС с турбонаддувом с воз-
можностью сброса части наддувочного воздуха после компрессора ТК: 1 – впуск-
ной трубопровод; 2 – соединительный патрубок; 3 – соединительные элементы;  
4 – турбокомпрессор; 5 – электронный блок управления двигателем;  
6 – электропневмоклапан 
 
Эффективность описанного выше способа совершенствования газодинамики 
во впускной системе поршневого ДВС с турбонаддувом состоит в следующем (ри-
сунки 3.79 и 3.80). При дозированном сбросе наддувочного воздуха после ТК пуль-
сации давления и скорости потока воздуха уменьшаются примерно в 3 раза при 
средних частотах вращения коленчатого вала и более, чем в 4 раза при n = 3000 
мин-1 (при частоте вращения ротора ТК nтк = 42000 мин-1).  
 
 
Рисунок 3.79 – Изменение локальной (lх = 150 мм) скорости потока воздуха wх во 
впускном трубопроводе поршневого ДВС с турбокомпрессором (nтк = 35000 мин-1, 
n = 600 мин-1) в период перед открытием впускного клапана  
без сброса и со сбросом (G* = 0,34) 
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б) 
 
Рисунок 3.80 – Сравнение пульсаций локального (lх = 150 мм) давления потока 
воздуха рх от угла φ во впускном трубопроводе поршневого ДВС с турбонаддувом 
без сброса и со сбросом (G* = 0,34) при nтк=42000 мин-1 (числовые оси смещены): 
а – n = 600 мин-1; б – n = 1500 мин-1 
 
Стабилизация течения (существенное снижение пульсаций скорости и давле-
ния потока) во впускном трубопроводе способствует снижению газодинамического 
шума [229] и уменьшению термических напряжений на основных элементах впуск-
ной системы за счет снижения интенсивности теплообмена и уменьшения количе-
ства термических циклов в рассматриваемых элементах [230]. Эффективный объем 
сбрасываемого из впускной системы двигателя наддувочного воздуха зависит от 
режима работы двигателя и нагнетателя (ТК). Электронный блок управления дви-
гателем 5 (см. рисунок 3.78) позволял управлять объемом сбрасываемого воздуха 
из впускной системы в зависимости от режима работы ДВС и ТК. Далее уже ста-
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билизированный воздушный поток через впускной трубопровод 1 поступал в ци-
линдры двигателя. На описанную впускную систему поршневого двигателя с тур-
бонаддувом был получен патент РФ [231]. 
Следует отметить, что при низких частотах вращения ротора ТК  
(nтк = 35000 мин-1) и n = 600 мин-1 имеется незначительное падение среднего давле-
ния во впускном трубопроводе, однако оно составляет лишь 2-3 кПа (т. е. не более 
1,6 %). Вместе с тем несмотря на сброс, общий расход воздуха через компрессор 
повышается, а частота вращения ротора ТК остается неизменной, поэтому можно 
утверждать, что на характеристике компрессора рабочая точка движется по нисхо-
дящей ветви вправо, удаляясь от границы помпажа. На средних и высоких частотах 
вращения ротора ТК осредненное значение давления рх не изменялось (рисунок 
3.80), т. е. на характеристике компрессора режим шел по прямой части ветви. Таким 
образом, небольшое снижение давления на малых оборотах при сбросе воздуха вы-
звано лишь особенностями профилирования проточной части данного компрессора 
и не влияет на общую картину процесса впуска [232]. 
Для практического использования полученных на модели результатов были 
составлены режимные карты, позволяющие определить оптимальную долю сброса 
наддувочного воздуха при различных режимах работы двигателя и турбокомпрес-
сора (рисунки 3.81–3.83). Критериями выбора служили среднеквадратичные откло-
нения давления σрх, скорости σw и локального коэффициента теплоотдачи σαх за пе-
риод рабочего цикла ДВС (т. е. за 720 град. п.к.в.), определяемые как: 
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Рисунок 3.81 – Зависимости среднеквадратичных отклонений пульсаций локаль-
ных (lх = 150 мм) скорости wх , давления pх  и коэффициента теплоотдачи х  
от относительной величины сброса G* при частоте вращения ротора ТК  
nтк = 35000 мин-1 при разной n: 1 –n = 600 мин-1;  2 –  n = 1500;  3 – n = 3000 
(области оптимальных режимов выделены штриховкой)  
х 
х 
х 
х 
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х 
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Рисунок 3.82 – Зависимости среднеквадратичных отклонений пульсаций локаль-
ных (lх = 150 мм) скорости wх , давления pх  и коэффициента теплоотдачи х  
от относительной величины сброса G* при частоте вращения ротора ТК  
nтк = 42000 мин-1 при разной n: 1 – n = 600 мин-1;   2 – n = 1500;   3 – n = 3000 
(области оптимальных режимов выделены штриховкой) 
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Рисунок 3.83 – Зависимости среднеквадратичных отклонений пульсаций локаль-
ных (lх = 150 мм) скорости wх , давления pх  и коэффициента теплоотдачи х  
от относительной величины сброса G* при частоте вращения ротора ТК  
nтк = 46000 мин-1 при разной n: 1 – n = 600 мин-1;   2 – n = 1500;   3 – n = 3000  
(области оптимальных режимов выделены штриховкой) 
 
Оказалось, что при небольших (до 18 %) долях сброса наддувочного воздуха 
имеются экстремумы пульсаций, то есть при данной величине G* режим более не-
устойчив, чем в случае без сброса воздуха. Вероятно, это вызвано несоответствием 
между расходами воздуха подаваемым компрессором ТК и принимаемым поршне-
вым двигателем на данном режиме. 
Таким образом были определены области оптимальных совместных режимов 
работы двигателя и компрессора, выраженные в относительных сбросах G*, при 
которых пульсации минимальны. Для данной размерности ДВС и компрессора ТК 
G* варьируется от 10 до 40 %. Эти области заштрихованы на рисунках 3.81–3.83. 
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Проведенный анализ закономерностей изменения величин пульсаций скоро-
сти и давления потока воздуха при различных частотах вращения коленвала и ро-
тора ТК позволяет предварительно на стадии проектирования определиться с вели-
чиной сброса наддувочного воздуха для каждого режима работы поршневого ДВС 
с целью гашения или минимизации пульсаций. Следует учесть, что доля сбрасыва-
емого воздуха G* может варьироваться в зависимости от размерности двигателя, 
поэтому для эффективной реализации предлагаемого выше метода гашения пуль-
саций необходима автоматическая система управления долей сброса. При этом, 
следует исходить из того, что на большинстве поршневых ДВС уже установлены 
многие датчики (датчики давления, температуры, частоты вращения и положения 
коленчатого вала и ротора ТК и др.), необходимые для эффективного функциони-
рования системы сброса части наддувочного воздуха. Конструктивно для сброса 
воздуха можно использовать электромагнитный клапан. 
Таким образом, было установлено, что при сбросе из впускного трубопровода 
определенной части сжатого в компрессоре ТК воздуха происходит снижение 
пульсаций скорости и давления потока при сохранении массового расхода воздуха, 
поступающего в поршневой двигатель. Достигнутые эффекты позволят: 
 уменьшить различие в работе цилиндров многоцилиндрового дизеля; 
 снизить уровень газодинамического шума; 
 увеличить КПД компрессора ТК; 
 повысить надежность поршневого двигателя в целом.  
Для получения максимального эффекта гашения пульсаций следует руковод-
ствоваться режимными картами, позволяющими определить оптимальную вели-
чину G* в зависимости от n и nтк. Такие карты должны составляться в результате 
испытаний поршневого двигателя совместно с турбокомпрессором. 
Конструктивная проработка рассмотренной системы сброса части воздуха для 
дизелей размерности 21/21, а также структурная схема алгоритма управления элек-
тромагнитным клапаном для этих целей будут представлены в главе 5. 
Далее перейдем к совершенствованию газодинамических характеристик газо-
вых потоков в выпускном тракте поршневых двигателей с турбонаддувом.  
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Как было показано выше, при работе двигателя с турбонаддувом возможны 
такие режимы, когда сжатый в компрессоре ТК воздух целесообразно сбрасывать, 
чтобы стабилизировать течение и улучшить газодинамические характеристики 
процесса впуска. Для того чтобы полезно использовать этот сжатый воздух было 
предложено направлять его в выпускной трубопровод через специальную трубку 
(устанавливаемую сразу за выпускным окном в головке цилиндра) с целью созда-
ния дополнительного разряжения в трубопроводе, что должно привести к лучшей 
очистке цилиндра от отработавших газов. 
Напомним, что к выпускным системам поршневых двигателей внутреннего 
сгорания предъявляется ряд требований, среди которых основным является макси-
мально полная очистка цилиндров от отработавших газов в процессе выпуска. Ка-
чество очистки в основном определяется геометрической конфигурацией выпуск-
ных трубопроводов и характером течения газов в них, и в частности, эффектом воз-
никновения обратных волн. Один из способов борьбы с обратными волнами со-
стоит в создании эжекции в выпускных трубопроводах. Некоторые конструктив-
ные варианты подобных систем раскрыты в [148]. Однако известные выпускные 
системы являются пассивными, т.е. они основаны на согласовании динамических 
явлений в работе разных цилиндров. Такие системы конструктивно сложные и мо-
гут применяться только на форсированных дизелях больших типоразмеров.  
В данной части работы предложен оригинальный способ модернизации вы-
пускной системы поршневых двигателей на основе эффекта активной эжекции в 
выпускном трубопроводе с целью гашения обратных волн (стабилизации течения), 
и тем самым, улучшения качества очистки цилиндров от отработавших газов (т. е. 
снижения коэффициента остаточных газов). 
Влияние эффекта эжекции в выпускном трубопроводе исследовалась для двух 
возможных вариантов: 
 постоянная эжекция (в этом случае сжатый воздух через эжекционную 
трубку подавался постоянно в течение всего рабочего цикла двигателя); 
 периодическая эжекция (сжатый воздух подавался только в период откры-
того выпускного клапана). 
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Схематично конструктивное исполнение предлагаемого способа представлено 
на рисунке 3.84 (для обоих вариантов эжекции). 
 
 
Рисунок 3.84 – Схема конструктивного исполнения выпускной системы с эжекто-
ром: 1 – головка цилиндра с каналом; 2 – выпускной трубопровод; 3 – труба си-
стемы очистки отработавших газов; 4 – эжекционная трубка; 5 – электропнев-
моклапан; 6 – электронный блок управления 
 
Выпускная система с эжекцией функционирует следующим образом. Отрабо-
тавшие газы в систему поступают из цилиндра ДВС в канал в головке цилиндра 1, 
откуда проходят в выпускной трубопровод 2. В нем установлена эжекционная 
трубка 4, в которую сжатый воздух поступает через управляемый электропнев-
моклапан 5. Такой физический процесс и конструктивное исполнение позволяют 
создать область разряжения в выпускном трубопроводе сразу за каналом в головке 
цилиндра [233]. 
Перед использованием эффекта эжекции в выпускном трубопроводе поршне-
вого ДВС, необходимо выполнить расчеты и пилотные опыты для определения оп-
тимальных размеров эжекционной трубки и параметров газа в ней для того, чтобы 
в выпускном трубопроводе не создавался критический режим, и не возникало яв-
ление запирания эжектора [233].  
В нашем случае поисковые опыты показывали, что разряжение (статическое 
давление), создаваемое в выпускном трубопроводе 2 с помощью эжекционной 
216 
трубки 4, должно составлять не менее 50 кПа. Иначе не будет наблюдаться необхо-
димое выравнивание пульсирующего потока, что может привести к образованию 
застойных зон и обратных токов в трубопроводе, а это вызовет снижение эффек-
тивности продувки цилиндра, и соответственно уменьшению мощности поршне-
вого ДВС.  
Несколько подробнее остановимся на алгоритме функционирования выпуск-
ной системы с периодической эжекцией. Автоматизация работы системы периоди-
ческой эжекции может быть осуществлена с помощью настройки электронного 
блока управления поршневым двигателем, либо применения отдельной системы 
управления, схема которой представлена на рисунке 3.85. 
 
 
Рисунок 3.85 – Принципиальная электрическая схемы управления процессом 
эжекции: 1 – биполярный датчик Холла; 2 – вывод анода; 3 – источник питания;  
4 – вывод катода; 5 – блок усиления сигнала; 6 – транзистор; 7 – вывод заземле-
ния; 8 – магнитные элементы 
 
Данная схема применяется в случае невозможности обеспечения управления 
процессом эжекции с помощью блока управления двигателем. Принцип работы 
схемы состоит в следующем, на маховик поршневого ДВС либо на шкив распреде-
лительного вала установлены магнитные элементы, положение которых соответ-
ствует моментам открытия и закрытия выпускных клапанов двигателя. Магнитные 
элементы установлены разными полюсами относительно биполярного датчика 
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Холла 1, который в свою очередь находится в непосредственной близости от маг-
нитных элементов. Проходя рядом с датчиком магнитный элемент, установленный 
соответственно моменту открытия выпускных клапанов, вызывает электроим-
пульс, который усиливается блоком усиления сигнала 5, и подается на электроп-
невмоклапан, выводы которого соединены с выводами анода 2 и катода 4 блока 
управления, вследствие чего он открывается и начинается подача сжатого воздуха. 
Аналогичные явления происходят, когда второй магнит проходит рядом с датчи-
ком 1, вследствие чего электропневмоклапан закрывается. 
Теперь рассмотрим результаты исследования газодинамических характери-
стик потока газов в выпускном трубопроводе с постоянной эжекцией, которые 
представлены на рисунке 3.86. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.86 – Зависимости местной (lx = 140 мм) скорости потока газа wх в вы-
пускном трубопроводе с постоянной эжекцией (1) и традиционном трубопроводе 
(2) от угла поворота коленвала  при разных n: а – n = 1500 мин-1; б – n = 3000 
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Оказалось, что максимальные значения скорости потока в выпускном трубо-
проводе при использовании постоянной эжекции значительно выше, чем без нее 
(до 30 %). Кроме того, после закрытия выпускного клапана в выпускном трубопро-
воде с эжекцией скорость выходящего потока падает несколько медленнее по срав-
нению с традиционным трубопроводом, это свидетельствует о продолжающейся 
очистке трубопровода от отработавших газов (что должно привести снижению ко-
эффициента остаточных газов) [234]. 
Далее рассмотрим результаты исследования газодинамических характеристик 
потока газов с периодической эжекцией в выпускном трубопроводе, которые пред-
ставлены на рисунке 3.87. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.87 – Зависимости местной (lx = 140 мм) скорости потока газа wх в вы-
пускном трубопроводе с периодической эжекцией (1) и традиционном  
трубопроводе (2) от угла поворота коленвала  при разных n: 
а – n = 1500 мин-1; б – n = 3000 мин-1 
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В данном случае также оказалось, что максимальные значения скорости по-
тока в выпускном трубопроводе при использовании периодической эжекции зна-
чительно выше, чем без нее (до 25 %), а также можно отметить более быстрое за-
тухание пульсационных явлений после закрытия выпускного клапана. На основа-
нии этого следует ожидать лучшей очистки цилиндра от отработавших газов.  
На рисунке 3.89 представлены зависимости объемного расхода Q через вы-
пускные трубопроводы разной конфигурации (с эжекцией и без) от n. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 3.89 – Зависимости объемного расхода воздуха Q через выпускные си-
стемы разного исполнения в зависимости от частоты вращения коленчатого вала:  
а) выпускная система с постоянной эжекцией; б) с периодической эжекцией 
1 – расход с использованием эффекта эжекции; 2 –в традиционной системе 
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Расходные характеристики свидетельствуют о том, что во всем исследованном 
диапазоне частоты вращения коленчатого вала при эжекции возрастает объемный 
расход газа через выпускную систему, что должно привести к лучшей очистке ци-
линдров от отработавших газов (снижению коэффициента остаточных газов) и по-
вышению мощности двигателя [235]. 
Из графиков (рисунок 3.89) также видно, что на высоких частотах вращения 
коленчатого вала в выпускная система с постоянной эжекцией имеет больший рас-
ход, чем с периодической. Таким образом, в зависимости от режима работы двига-
теля можно применять либо периодическую, либо постоянную эжекцию в выпуск-
ной системе поршневого ДВС, управляя расходом активного воздуха с помощью 
электронного блока управления двигателем. 
Следует отметить, что расходные характеристики на рисунке 3.99 в выпускной 
системе с эжекцией представлены с учетом вычета расхода сжатого воздуха через 
эжекционную трубку.  
Расчетно-аналитические оценки показали, что на функционирование системы 
эжекции будет затрачиваться не более 2 % процентов мощности атмосферного дви-
гателя. В двигателях с турбонаддувом дополнительного источника сжатого воздуха 
не потребуется, поскольку по существующим нормам компрессор ТК подбирается 
с запасом, т.е. избыток сжатого воздуха может быть довольно легко перенаправлен 
в систему эжекции. 
Физико-математическое моделирование (в программе ACTUS) рабочего про-
цесса дизельного двигателя 8ЧН 21/21 с выпускной системой с эжекцией по-
казало, что ее применение приводит к улучшению очистки цилиндров вплоть до 
10 % (снижается коэффициент остаточных газов до 10 %), что снижает удельный 
эффективный расход топлива в среднем на 1 % (или массовый расход до 3 кг/ч) при 
сохранении мощностных характеристик дизеля. Подробные результаты моделиро-
вания приведены в главе 5. 
Конструктивная проработка выпускной системы с активной эжекцией для ди-
зельных двигателей размерности 21/21 будет представлена также в главе 5. 
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Таким образом, проведенное исследование показало целесообразность ис-
пользования метода активной эжекции для совершенствования процесса газодина-
мических характеристик потоков в выпускном тракте, заключающегося в создании 
принудительного разрежения в выпускной системе поршневого ДВС. Такой метод 
позволяет создать область разряжения сразу за каналом в головке цилиндров и ста-
билизировать (выровнять) поток в выпускном трубопроводе, что способствует уве-
личению расхода газа через выпускную систему (снижает коэффициент остаточ-
ных газов, улучшает процесс очистки цилиндра от отработавших газов) и повыше-
нию мощности двигателя. 
……………………………………………………………………………………… 
 
3.6. Выводы 
 
По результатам исследования газодинамических и расходных характеристик 
процессов впуска и выпуска в поршневых двигателях внутреннего сгорания можно 
сделать следующие выводы: …………………………………………………………… 
1. Спроектирован, изготовлен и отлажен комплекс лабораторных и про-
мышленных экспериментальных установок для исследования газодинамических и 
расходных характеристик газовых потоков во впускных и выпускных трубопрово-
дах поршневого ДВС (с турбонаддувом и без) в условиях газодинамической неста-
ционарности, оснащенный системой автоматизированного сбора и обработки 
опытных данных. ………………………………………………………………………. 
2. Показано, что методы численного моделирования при изучении процес-
сов в газовоздушных трактах поршневых ДВС (с турбонаддувом и без) могут быть 
использованы исключительно как оценочные для прогнозирования основных ха-
рактеристик газовых потоков и должны быть дополнены (подтверждены) резуль-
татами экспериментальных опытно-конструкторских работ; при этом проведение 
численного моделирования является рациональным этапом подготовки к экспери-
ментальным исследованиям. …………………………………………………………… 
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3. Установлено, что наиболее достоверные результаты численного модели-
рования процессов впуска и выпуска имеют место в периоды открытых клапанов, 
тогда как в остальном промежутке рабочего цикла двигателя эти результаты сле-
дует рассматривать как предварительные, которые должны быть проверены экспе-
риментально. …………………………………………………………………………… 
4. Установлено влияние режимных факторов (частоты вращения коленча-
того вала) и конфигурации впускного и выпускного трубопроводов на их газодина-
мические и расходные характеристики; выявлены частота и амплитуда изменения 
мгновенных значений скорости и давления при нестационарном течении газовых 
потоков поршневого двигателя с турбонаддувом и без него, что позволит усовер-
шенствовать методы расчета рабочего процесса поршневых двигателей внутрен-
него сгорания. …………………………………………………………………………… 
5. Показаны значительные отличия в газодинамических и расходных харак-
теристиках во впускных и выпускных трубопроводах в атмосферных ДВС и двига-
телях с турбонаддувом. ……………………………………………………………… 
6. Выявлены закономерности влияния воздушного фильтра / глушителя 
шума на газодинамические и теплообменные характеристики газовых потоков во 
впускных и выпускных трубопроводах поршневых ДВС. …………………………… 
7. В результате сравнения данных о газодинамических характеристиках 
процессов впуска и выпуска в условиях газодинамической нестационарности, про-
веденных на натурной одноцилиндровой модели ДВС и действующем атмосфер-
ном двигателе, показано, что эти данные качественно согласуются в допустимых 
пределах. ………………………………………………………………………………… 
8. Предложена корректирующая методика соотнесения количественных по-
казателей лабораторных данных исследований и данных, полученных на действу-
ющем двигателе. ………………………………………………………………………… 
9. Показано, что применение в атмосферных двигателях впускного трубо-
провода с профилированными участками с квадратным или треугольным попереч-
ными сечениями приводит к повышению качества газообмена в сравнении с трубо-
проводом постоянного круглого сечения, а именно: ====================== 
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 росту объемного расхода воздуха (максимум на 22 %) через цилиндры дви-
гателя, что повышает коэффициент наполнения (примерно на такую же ве-
личину) и эффективную мощность поршневого ДВС вплоть до 17 %; …… 
 более резкому росту зависимости объемного расхода воздуха от частоты 
вращения коленвала в диапазоне n = 1800-2800 мин-1, что улучшит прие-
мистость поршневого двигателя; ……………………………………………. 
 практически линейному виду зависимости объемного расхода от n во всем 
диапазоне частот вращения коленвала, что приведет к более равномерным 
тепломеханическим нагрузкам на основные детали и узлы поршневого 
ДВС; ……………………………………………………………………………. 
 подавление высокочастотных пульсаций свежего заряда во впускном тру-
бопроводе (что улучшит процесс смесеобразования). ……………………… 
10. Показано, что путем поперечного профилирования выпускного трубопро-
вода также можно приобрести ряд преимуществ для атмосферных двигателей: 
увеличение объемного расход газа через выпускную систему в среднем на 20 % 
больше по сравнению с трубопроводом постоянного круглого поперечного сече-
ния, что приведет к лучшей очистке цилиндра от отработавших газов (снижению 
коэффициента остаточных газов) и повышению его КПД; увеличение крутизны 
(линейный рост) расходной характеристики с увеличением частоты вращения ко-
ленчатого вала, что также приведет к улучшению очистки цилиндров от отработав-
ших газов на основных режимах работы двигателя. ………………………………… 
11. Показано, что использование продольного профилирования (конфузор-
ного участка) в выпускном трубопроводе имеет ряд преимуществ по сравнению с 
традиционным цилиндрическим для атмосферных двигателей: улучшению 
очистку цилиндров от отработавших газов (до 20 % по сравнению с цилиндриче-
ским трубопроводом, соответственно, снижению коэффициента остаточных газов); 
упрощению конструкцию глушителя шума за счет снижения колебательных явле-
ний в выпускной системе; снижению энергетических затрат на процесс выпуска (на 
выпуск отработавших газов) за счет стабилизации течения в системе (что приведет 
к повышению КПД двигателя в целом). ……………………………………………… 
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12. Разработан метод согласования расходных характеристик поршневого 
двигателя и турбокомпрессора за счет варьирования геометрии выходного участка 
трубопровода сразу после компрессора ТК. …………………………………………. 
13. Предложен метод снижения амплитуд пульсаций скорости и давления по-
тока воздуха во впускном трубопроводе поршневого двигателя внутреннего сго-
рания с турбонаддувом, что приведет к увеличению равномерности заполнения 
цилиндров свежим зарядом многоцилиндрового ДВС, уменьшению уровня аэроди-
намического шума, повышению надежности двигателя, а также некоторому увели-
чению КПД компрессора турбокомпрессора. ………………………………………… 
14. Разработан способ увеличение расхода газов через выпускной трубопро-
вод (в среднем на 20 %) поршневого ДВС (с турбонаддувом и без) с помощью при-
нудительной эжекции, что приведет к улучшению очистки цилиндра от отработав-
ших газов (уменьшению коэффициента остаточных газов до 10 %) и увеличению 
мощность двигателя. …………………………………………………………………… 
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4. ЛОКАЛЬНАЯ ТЕПЛООТДАЧА В ГАЗОВОЗДУШНЫХ ТРАКТАХ 
ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ 
 
4.1. Экспериментальные установки и измерительная система для 
определения локального коэффициента теплоотдачи 
 
Одна из задач экспериментальных исследований тепломеханических процес-
сов во впускных и выпускных трактах является изучение мгновенной локальной 
теплоотдачи в условиях гидродинамической нестационарности. Помимо этого, в 
инженерном аспекте необходимо выяснить влияние конфигурации газовоздушных 
трактов на интенсивность теплоотдачи в них, а также разработать способы ее оп-
тимизации для впускных и выпускных систем поршневых ДВС. Практическая зна-
чимость определения локальной интенсивности теплообмена состоит в том, что она 
необходима для расчета величины подогрева свежего заряда (при впуске), охла-
ждения отработавших газов (при выпуске) и определения термических напряжений 
в узлах и деталях газовоздушных трактов. 
Для экспериментального нахождения мгновенных значений локальных коэф-
фициентов теплоотдачи при изучении газовых потоков в проточных частях различ-
ных энергетических машин наибольшее распространение получил метод термоан-
емометрии [59-61].  
На теплоотдачу при течениях газов в трубопроводах оказывают влияние даже 
незначительные детали тепломеханических условий около чувствительного эле-
мента датчика (вблизи стенки канала), и соответственно в эксперименте они 
должны воспроизводится с достаточной точностью, как у реального объекта. 
Предварительная расчетно-аналитическая оценка и пилотные эксперименты 
показали, что воспроизвести эти условия при использовании традиционных подхо-
дов к определению мгновенных локальных коэффициентов теплоотдачи αх с при-
менением чувствительных элементов на основе проволочных или пленочных дат-
чиков в рассматриваемом случае практически невозможно. Поскольку прямое 
(классическое) определение αх с помощью оценки теплового потока от чувстви-
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тельного элемента датчика приводит к существенно завышенным значениям коэф-
фициента теплоотдачи, что связано с тем, что горячий локальный чувствительный 
элемент создает вокруг себя иные тепломеханические условия, чем пространствен-
ная нагретая стенка трубопровода. Поэтому в данном исследовании был выбран 
экспериментальный метод косвенной тарировки датчиков термоанемометра для 
определения локального коэффициента теплоотдачи, предложенный С. С. Кутате-
ладзе, на основе значений локальной интенсивности теплоотдачи довольно по-
дробно исследованного процесса – течение газового потока в длинной прямолиней-
ной трубе круглого поперечного сечения (l / d ≈ 50) и, соответственно, определение 
стационарной локальной теплоотдачи в ней. 
Конструктивное исполнение датчика для исследования теплоотдачи в газовоз-
душных трактах поршневого двигателя показано на рисунке 4.1.  
 
 
 
Рисунок 4.1 – Общий вид датчика для определения локальной теплоотдачи: 
1 – фторопластовая подложка; 2 – нихромовая нить; 3 – токопроводящие стержни; 
4 – клиновидные фиксаторы 
 
Основой датчика термоанемометра является фторопластовая подложка 1, ко-
торая имеет коэффициент теплопроводности 0,07 Вт/(м∙К). На внешней поверхно-
сти подложки натянута нихромовая нить 2, которая имеет диаметр d = 5 мкм и длин 
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l = 4-5 мм. Эта нить является чувствительным элементом датчика термоанемо-
метра. Нихромовая нить фиксируется точечной сваркой к токопроводящим стерж-
ням 3. Для четкой и однозначной ориентации фторопластовой подложки и токо-
проводящих стержней, а также для сохранения натяжения нити в ходе выполнения 
экспериментов применялись клиновидные фиксаторы 4 (материал фиксаторов – де-
рево). 
На рисунке 4.2 в качестве примера показана установка датчика термоанемо-
метра для определения локального коэффициента теплоотдачи αх во впускном или 
выпускном трубопроводах. Из рисунка видно, что нить датчика термоанемометра 
устанавливалась на фторопластовой подложке таким образом, чтобы не вносить 
возмущения в поток газов. 
 
 
Рисунок 4.2 – Установка датчика термоанемометра для определения локального 
коэффициента теплоотдачи: 1 – трубопровод; 2 – фторопластовая подложка;  
3 – нить датчика 
 
Далее перейдем к тарировке системы, определяющей локальный коэффициент 
теплоотдачи, которая также основывается на методе термоанемометрирования. Та-
рировка заключалась в соотнесении расчетного коэффициента теплоотдачи αх, 
Вт/(м2·К) и экспериментальных значений сигнала датчика U, В. 
1 2 
3 
К блоку  
управления 
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Расчет базового уровня коэффициента теплоотдачи производился с помощью 
уравнений для турбулентного течения воздуха в длинном трубопроводе круглого 
поперечного сечения [173; 236]: 
lxxdx
εPrRe022,0Nu 43,0
)(ж
8,0
)(ж)(ж
 ,     (4.1) 
где l = f(x/d) – поправочный коэффициент на длину трубопровода (l  ≈ 1 при  
l / d  15). 
х
х
dx
d
λ
α
Nu )(ж

  – число Нуссельта, в котором d – внутренний диаметр 
трубы, м; λх – коэффициент теплопроводности, Вт/(м∙К); х – локальный коэффи-
циент теплоотдачи (на расстоянии х от входа в трубу), Вт/(м2∙К). 
х
хж
dw

)(Re  – 
число Рейнольдса, в котором х – коэффициент кинематической вязкости, м2/с; d – 
внутренний диаметр трубопровода, м; w  – средняя скорость потока воздуха в тру-
бопроводе, м/с. 
)(
Pr
xж
 – число Прандля. В данном случае определяющей является 
tх – средняя температура в контрольном сечении «х» трубопровода. 
Для тарировки датчиков термоанемометров для измерения коэффициентов 
теплоотдачи был изготовлен лабораторный стенд (рисунок 4.3).  
Стенд состоял из компрессора 1 с регулируемым расходом воздуха. К выходу 
компрессора подключался исследуемый трубопровод 2 общей длины 1800 мм и 
внутренним диаметром 32 мм. На расстояние 1600 мм от входа в трубопровод (50 
калибров) устанавливался датчик термоанемометра для определения коэффици-
ента теплоотдачи 3. Аналоговый сигнал с электронного блока термоанемометра 4 
поступал в АЦП 5. Аналого-цифровой преобразователь обрабатывал сигнал и в 
цифровом виде передавал в персональный компьютер 6, где он фиксировался в спе-
циализированном программном обеспечении в режиме реального времени. Темпе-
ратура потока воздуха определялась с помощью термопары медь-константан, раз-
мещенной в исследуемом трубопроводе. Показания с термопары считывались при 
помощи милливольтметра 7 и далее также поступали в ПК. Термоанемометр по-
стоянной температуры также применялся для определения средней скорости по-
тока воздуха w в трубопроводе.  
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Рисунок 4.3 – Лабораторный стенд для тарировки датчиков термоанемометров 
для определения локальных коэффициентов теплоотдачи: 1 – компрессор;  
2 – длинный трубопровод (l / d ≈ 50); 3 – датчик термоанемометра для определе-
ния коэффициента теплоотдачи; 4 – электронный блок термоанемометра; 5 – ана-
лого-цифровой преобразователь (АЦП); 6 – персональный компьютер (ПК);  
7 – милливольтметр; 8 – датчик термоанемометра для измерения  
скорости газового потока  
 
В процессе статической тарировки датчиков термоанемометра для определе-
ния локального коэффициента теплоотдачи определялись следующие параметры:  
 средняя скорость потока воздуха в трубопроводе w, м/с;  
 напряжение с тарируемого датчика для определения локального коэффици-
ента теплоотдачи U, В; 
 барометрическое давление р, мм. рт. ст.; 
 средняя температура воздуха в канале Т, К. 
Эксперименты проводились на восьми режимах. При этом скорость газового 
потока изменялась в диапазоне от 0 до 80 м/с. На каждом режиме опыты осуществ-
лялись не менее 3 раз с целью получения воспроизводимости результатов тари-
ровки датчиков термоанемометра. В результате были получены тарировочные кри-
вые в виде зависимости электрического напряжения на выходе из электронного 
блока термоанемометра и величины локального коэффициента теплоотдачи (рису-
нок 4.4).  
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Рисунок 4.4 – Тарировочная кривая (U = f(х)) для определения локальных  
коэффициентов теплоотдачи х: 1 – данные экспериментов;  
2 – экстраполяция кривой U = f(х)  
 
Далее рассмотрим экспериментальную установку для предварительных стати-
ческих продувок газовоздушных трактов поршневых двигателей. Для получения 
предварительного представления о теплоотдаче в газовоздушных трактах ДВС 
было произведено ее исследование с помощью статических продувок впускных и 
выпускных систем. Для этого была разработана и изготовлена экспериментальная 
установка, общий вид которой представлен на рисунке 4.5 (для исследования про-
цессов во впускном трубопроводе). 
Данная экспериментальная установка содержала тяговый эксгаустер 1 с воз-
можностью регулирования количества подаваемого воздуха за счет изменения ча-
стоты вращения двигателя. В ходе экспериментов тяговый эксгаустер создавал раз-
ряжение в цилиндре 2, который имитировал внутрицилиндровый объем поршне-
вого двигателя. К цилиндру подсоединялась головка блока 3 от автомобильного 
двигателя ВАЗ-ОКА (стандартное обозначение 2Ч 8,2/7,1). К впускному окну го-
ловки блоков 3 крепился впускной трубопровод 4, к которому при помощи несколь-
ких хомутов был подсоединен измерительный канал 5 с необходимым количеством 
контрольных сечений.  
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Рисунок 4.5 – Экспериментальная установка для исследования локальных коэф-
фициентов теплоотдачи в статических условиях: 1 – эксгаустер; 2 – цилиндр;  
3 – головка блока; 4 – впускной трубопровод; 5 – измерительный канал;  
6 – датчик термоанемометра для определения коэффициентов теплоотдачи;  
7 – датчик термоанемометра для определения скорости газового потока;  
8 – электронный блок термоанемометра; 9 – аналого-цифровой преобразователь 
(АЦП); 10 – персональный компьютер (ПК) 
 
В контрольных сечениях измерительного канала выполнялись отверстия для 
установки датчиков термоанемометра 6 для определения локальных коэффициен-
тов теплоотдачи и для измерения скорости воздушного потока 7. Датчики были 
сдвинуты друг относительно друга на 90о. Оба датчика подключались каждый к 
своему одноканальному термоанемометру 8. Сигналы с термоанемометров посту-
пали в АЦП 9, который переводил аналоговые сигналы с датчиков в цифровой вид 
для дальнейшей обработки на ПК.  
Также была разработана аналогичная экспериментальная установка для иссле-
дования выпуска на режимах статической продувки. В этом случае отличия состо-
яли в том, что воздух не отсасывался из цилиндра, а нагнетался в него воздуходув-
кой, при этом выпускной клапан находился в максимально возможном открытом 
положении. 
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Исследование газодинамики и локальной теплоотдачи в газовоздушных трак-
тах поршневых ДВС с турбонаддувом и без него проводились на натурных одноци-
линдровых экспериментальных установках, описанных в главе 3.  
 
4.2. Мгновенный локальный коэффициент теплоотдачи в  
газовоздушных трактах поршневых двигателей без наддува 
 
Задачей данного этапа исследований было изучение мгновенной локальной 
теплоотдачи во впускном и выпускном трубопроводах поршневого двигателя внут-
реннего сгорания с турбонаддувом и без в условиях газодинамической нестацио-
нарности в традиционном прямолинейном трубопроводе круглого поперечного се-
чения. Помимо этого, необходимо изучить влияние конфигурации газовоздушных 
трактов на интенсивность теплоотдачи с целью ее оптимизации при впуске и вы-
пуске с учетом их специфики. 
Как и в случае изучения газодинамики процессов газообмена двигателей внут-
реннего сгорания, исследование локальной теплоотдачи во впускных и выпускных 
трубопроводах начнем с поршневых ДВС без турбонаддува. 
 
4.2.1. Локальный коэффициент теплоотдачи во впускном  
трубопроводе двигателя без наддува 
 
Как отмечалось ранее, процесс впуска в поршневом ДВС является высокоча-
стотным, скоростным, нестационарным процессом. При этом для расчета темпера-
турных напряжений во впускном трубопроводе и определения величины подогрева 
потока воздуха при впуске необходимы сведения о мгновенной локальной тепло-
отдаче в трубопроводе. Следует отметить, что в известной литературе они факти-
чески не представлены, что вынуждает осуществлять проектно-конструкторские 
расчеты в форме приблизительных оценок по данным моделирования и стационар-
ных продувок. Подчеркнем, что локальная теплоотдача по данным некоторых ав-
торов (см. главу 1) в стационарных условиях может отличаться от нестационарного 
случая в 2-4 раза. Обычно эти отличия объясняется динамической перестройкой 
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структуры потока газа в пограничном слое в условиях газодинамической нестаци-
онарности. 
При этом, по данным авторов (см. главу 1) локальная теплоотдача в условиях 
газодинамической нестационарности может быть, как больше, так и меньше, по от-
ношению к случаю при стационарных течения. Это можно объяснить тем, что в 
общем случае число Нуссельта равняется интегралу от числа Рейнольдса за опре-
деленный промежуток времени, который, в свою очередь, при прочих равных усло-
виях зависит от закона изменения скорости (и структуры) потока воздуха за этот 
же промежуток времени: 
8,1
0
8,0
t
0
8,0ReNu x
t
x wkw        (4.2) 
Таким образом, закон изменения скорости потока газа является определяю-
щим параметром при определении локальной теплоотдачи в условиях газодинами-
ческой нестационарности. А этот закон изменения wx = f (t) зависит от большого 
количества факторов, таких как конфигурация канала, степень газодинамической 
нестационарности, режима работы энергетической установки, шероховатости по-
верхности, температуры газа и т.д. Поэтому и локальная теплоотдача в условиях 
газодинамической нестационарности в разных энергетических установках и усло-
виях может быть, как больше, так и меньше, стационарного случая. 
Необходимо подчеркнуть, что в условиях отсутствия данных по локальной 
теплоотдаче с учетом газодинамической нестоционарности методически было це-
лесообразно начать ее изучение с наиболее распространенного входного канала – 
прямолинейного трубопровода постоянного круглого сечения, стационарная теп-
лоотдача в которой довольно хорошо изучена. Только после этого будут рассмот-
рены вопросы влияния формы поперечного сечения на локальную теплоотдачу и 
способы ее оптимизации с учетом специфики протекания процессов впуска и вы-
пуска в поршневых ДВС. 
Конфигурация исследуемого впускного тракта с трубопроводом постоянного 
круглого сечения и местами установки датчиков представлены на рисунке 4.6. 
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Рисунок 4.6 – Впускной тракт экспериментальной установки: 1 – криволинейный 
канал в головке блока; 2 – впускной трубопровод; 3 – измерительный канал;  
4 – датчик термоанемометра для определения коэффициента теплоотдачи;  
5 – датчик термоанемометра для определения скорости газового потока 
 
Совмещенные экспериментальные зависимости скорости газового потока wх и 
локального коэффициента теплоотдачи от угла поворота коленчатого вала  при 
разных частотах вращения коленвала n показаны на рисунках 4.7 и 4.8 для рассто-
яний lx = 110 мм и 210 мм, соответственно. 
Установлено (рисунки 4.7 и 4.8), что интенсивность изменения локального ко-
эффициента теплоотдачи и его максимальные значения по длине трубопровода 
наиболее существенно зависят от угла поворота коленчатого вала и от частоты вра-
щения коленвала поршневого двигателя. При этом интенсивность локальной теп-
лоотдачи и ее максимальные значениях х увеличивается с ростом частоты враще-
ния коленвал n. Количественный анализ будет представлен ниже при более деталь-
ном изучении экспериментальных данных. А пока рассмотрим влияние газодина-
мических условий на интенсивность процесса теплоотдачи. На рисунках 4.7 и 4.8 
также можно отметить некоторое запаздывание интенсивности изменения локаль-
ной теплоотдачи от скорости воздушного потока по углу поворота коленвала на 
величину .  
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.7 – Зависимости локальных (lx = 110 мм) скорости потока воздуха wх (1) 
и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленчатого вала  во впуск-
ном трубопроводе круглого поперечного сечения при разных частотах вращения 
коленвала n: а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000  
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.8 – Зависимости локальных (lx = 210 мм) скорости потока воздуха wх (1) 
и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленчатого вала  во впуск-
ном трубопроводе круглого поперечного сечения при разных частотах вращения 
коленвала n: а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000  
 
При этом можно наблюдать уменьшение угла  с увеличением частоты вра-
щения коленвала φ поршневого двигателя. Данная закономерность характерна для 
всех контрольных сечений. Установлено, что при lx = 110 мм (ближнее сечение к 
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входу потока воздуха) величина  составляет примерно 50 град. п.к.в. для частот 
вращения коленвала n от 600 до 1500 мин-1, а при частоте вращения  
n = 3000 мин-1 запаздывание уменьшается до порядка 30 град. п.к.в. На основании 
этого можно заключить, что начало интенсивного изменения локального коэффи-
циента теплоотдачи фактически неизменно при низких и средних частотах враще-
ния коленвала, и только n > 1500 мин-1 происходит более динамичный рост х [211; 
220]. Таким образом, можно констатировать, что, при высоких значениях частот 
вращения коленчатого вала в пограничном слое формируются активные турбулент-
ные структуры, из-за которых теплообмен начинает быстрее реагировать на изме-
нение газодинамических условий. 
При lx = 210 мм (дальнее сечение от входа потока воздуха) эта тенденция также 
сохраняется, единственное, что количественно уменьшаются значения запаздыва-
ния, составляющие примерно 39 град. п.к.в. и 27 град. п.к.в., соответственно, для  
n = 600-1500 мин-1 и n =3000 мин-1. Это означает, что в рассматриваемом контроль-
ном сечении перестройка газодинамического слоя происходит несколько быстрее.  
Установлено, что зависимости х = f (φ) во впускном трубопроводе поршне-
вого ДВС имеют общую закономерность изменения во всех контрольных сечениях 
и при всех частотах вращения коленчатого вала n. Это выражается в том, что мак-
симумы всех зависимостей х = f (φ) достигаются в диапазоне угла  (от 275о до 
300о), а изменение локальной теплоотдачи становится менее выражено примерно 
при одних и тех же величинах угла поворота коленвала  (от 540о до 630о), что 
характерно для всех режимов работы двигателя и по всей длине впускного трубо-
провода. 
Более наглядно можно оценить интенсивность локальной теплоотдачи во 
впускном трубопроводе, если рассмотреть зависимость локального коэффициента 
теплоотдачи αх от времени τ (рисунок 4.9). 
По зависимостям х = f (τ) можно увидеть, что существуют существенные от-
личия в интенсивности роста локальной теплоотдачи от частоты вращения колен-
вала n поршневого ДВС. Например, максимальное значение локального коэффици-
ента теплоотдачи достигается приблизительно в 2,5-3,0 раза быстрее при частоте 
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вращения коленвала 1500 мин-1, чем при n = 600 мин-1. Актуализируем данные о 
том, что ускорение jx воздушного потока во впускном трубопроводе непостоянно и 
значительно отличается в зависимости от периода процесса впуска и частоты вра-
щения коленвала (см. главу 2). Так, максимальные значения ускорения потока воз-
духа jx после открытия впускного клапана при n=1500 мин-1 достигают величины 
90 000 м/с2, что примерно в 2,5-3,0 раза больше, чем при n=600 мин-1 (jx ≈ 30 000 
м/с2). При этом, ускорение потока воздуха jx и интенсивность теплоотдачи в сред-
нем на 30-50 % больше при n = 3000 мин-1, чем при n = 1500 мин-1. При этом уско-
рение воздушного потока (сразу после открытия клапана) всегда несколько выше, 
чем замедление (после достижения максимума). 
 
а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.9 – Зависимость локального (lx = 210 мм) коэффициента теплоотдачи αх 
от времени τ во впускном трубопроводе при разных частотах вращения коленвала: 
а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000  
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Таким образом на основании полученных данных, можно констатировать, что 
газодинамическая нестационарность (ускорение и замедление воздушного потока) 
оказывает существенное влияние на интенсивность локальной теплоотдачи во 
впускном трубопроводе ДВС [169]. Дополнительно отметим, что заметно отлича-
ется спад кривой х = f (τ) в зависимости от частоты вращения коленвала поршне-
вого двигателя. Выявлено, что замедление скорости потока воздуха и интенсив-
ность локальной теплоотдачи во впускном трубопроводе прямопропорциональны 
уменьшению частоты вращения коленчатого вала поршневого ДВС. 
Для более детального анализа интенсивности локальной теплоотдачи рассмот-
рим (рисунок 4.10) зависимости х = f (φ) по длине впускного трубопровода, име-
ющего круглое поперечное сечение, при разных частотах вращения коленвала.  
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 4.10 – Зависимость мгновенных локальных (lx = var) коэффициентов  
теплоотдачи х от угла поворота коленвала  во впускном трубопроводе круглого 
поперечного сечения при разных n: 1 – n=600 мин-1; 2 – n=1500; 3 – n=3000 
Контрольное сечение: а – lх=110 мм;    б – lх=210 мм 
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Установлено (рисунок 4.10), что интенсивность локальной теплоотдачи во 
впускном трубопроводе существенно зависит от скорости потока воздуха wх в ка-
нале, т. е. от частоты вращения коленчатого вала n, которая в первую очередь опре-
деляет режим течения в трубопроводе. При этом активный рост αх начинается в 
диапазоне угла поворота коленчатого вала (в диапазоне угла φ от 225о до 230о) и 
максимальные значения αх достигает также в одной области (примерно при угле φ 
от 275о до 300о). Как было показано выше, локальный коэффициент теплоотдачи 
фактически прекращает изменяться (становится постоянным αх ≈ 50 Вт/(м2·К)) при-
мерно при угле  от 540о до 630о. Данные закономерности характерны по всей 
длине впускного трубопровода (для всех контрольных сечений) и для всех режимов 
работы двигателя, т.е. для всех n. Можно констатировать, что существует общая 
закономерность изменения αх во впускном трубопроводе поршневых двигателей 
внутреннего сгорания. 
Установлено, что значения αх увеличиваются с увеличением n. Так, для кон-
трольного сечения lх=110 мм (ближнего к входу воздушного потока во впускной 
трубопровод) максимальные значения локального коэффициента теплоотдачи со-
ставляют: при n = 600 мин-1 – αх ≈ 56,7; при n = 1500 мин-1 – αх ≈ 113,4 и при  
n = 3000 мин-1 – αх ≈ 164,1 Вт/(м2∙К), т. е. интенсивность локальной теплоотдачи 
монотонно увеличивается (по логарифмическому закону) с ростом частоты враще-
ния коленвала. Для контрольного сечения lх=210 мм (дальнего от входа в трубо-
провод) максимальные значения αх при разных n составляют: при n = 600 мин-1 –  
αх ≈ 50,5; при n = 1500 мин-1 – αх ≈ 103,7; при n = 3000 мин-1 – αх ≈ 151,3 Вт/(м2∙К) 
[189]. Наибольшие отличия в максимальных значениях локального коэффициента 
теплоотдачи составляют около 12-15 % для 600 < n < 1500 мин-1, для частоты вра-
щения n = 3000 мин-1 разница в максимальных значениях αх находится в пределах 
систематической ошибки (около 10 %). При этом более высокие (примерно на 9- 
11 %) максимальные значения αх характерны для сечения на расстоянии lх=110 мм. 
Далее сопоставим зависимости изменения локального коэффициента теплоот-
дачи х от скорости потока воздуха wх при стационарном и пульсирующем потоке 
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воздуха во впускном трубопроводе поршневого ДВС для того, чтобы оценить сте-
пень влияния газодинамической нестационарности на αх (рисунок 4.11). 
 
 
Рисунок 4.11 – Зависимость локального (lx = 210 мм) коэффициента теплоотдачи 
х от скорости потока воздуха wх во впускном трубопроводе поршневого ДВС при 
разных режимах течения: - - - - стационарный поток;     пульсирующий поток 
1 – n = 600 мин-1;   2 – 1500;   3 – 3000  
(в области малых скоростей wх < 20 м/с доверительные интервалы не нанесены  
в связи с большой плотностью экспериментальных точек) 
 
Выявлено (рисунок 4.11), что наблюдаются существенные отличия между ве-
личинами локального коэффициента теплоотдачи, полученными при статических 
продувках впускного трубопровода и значениями х в нестационарном потоке, и 
эта разница достигает 2,5 раз при скоростях wх от 40 до 60 м/с [175]. При этом ин-
тенсивность локального коэффициента теплоотдачи в случае стационарного тече-
ния больше, чем при нестационарном потоке при всех скоростях воздуха во впуск-
ном трубопроводе поршневого ДВС. 
Таким образом показано, что газодинамическая нестационарность вызывает 
существенное уменьшение интенсивности локальной теплоотдачи х во впускном 
х, 
- σ0,9 
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трубопроводе поршневого двигателя внутреннего сгорания. При этом на зависимо-
сти х = f(wх) при нестационарном (пульсирующем) течении газового потока можно 
отметить следующую закономерность. Рост локальной теплоотдачи при скоростях 
потока воздуха от 0 до 24 м/с нарастание происходит примерно с одинаковой ин-
тенсивностью при всех частотах вращения коленвала, после чего при средних и 
высоких n наблюдается участок стабилизации х (например, при n = 3000 мин-1 в 
диапазоне wх от 24 до 78 м/с значения х изменяются в довольно узком диапазоне 
от 70 до 87 Вт/(м2·К)) с последующим интенсивным ростом (например, при те же n 
= 3000 мин-1 в диапазоне wх от 78 до 100 м/с значения х возрастают от 87 до  
162 Вт/(м2·К)). 
Установлено, что мгновенная локальная теплоотдача х во впускном трубо-
проводе поршневого ДВС является функцией следующих параметров: расстояния 
от входа потока воздуха в канал lx, начальной температуры поступающего воздуха 
Т, угла поворота коленвала , частоты вращения коленчатого вала n, то есть  
х = f (lx, T, φ, n).  
На основе данных экспериментов были получены эмпирические уравнения 
для расчета локального коэффициента теплоотдачи во впускном трубопроводе дви-
гателя размерности 8,2/7,1. Среднеквадратичное отклонение расчетных величин от 
результатов опытов составляет 10 %. Аппроксимация экспериментальных данных 
осуществлялась методом наименьших квадратов. Зависимость х = f (φ) была поде-
лена на два участка: подъема (I) и спада (II) для того, чтобы получить более удоб-
ные уравнения для расчета локального коэффициента теплоотдачи. 
Для стадии подъема (для угла  от 280о до 400о) эмпирическое уравнение для 
расчета х, Вт/(м2∙К) имеет вид: 
  )273(103,32751,35α 311,082,031,0I  Тln хх  ,  (4.3) 
для стадии спада (для угла  от 400о до 720о): 
  )273(103,3275101,8α 311,025,131,05II   Тln хх  ,  (4.4) 
где lx – расстояние от входа потока воздуха в трубопровод до контрольного сече-
ния, м (l от 0,10 до 0,22); Т – температура поступающего воздуха, К (T от 233 до 
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313),  – угол поворота коленвала, град. п.к.в. ( от 280о до 720о); n – частота вра-
щения коленчатого вала, мин-1 (диапазон n от 600 до 3000). 
Следует отметить, что приведенные расчетные уравнения для х были полу-
чены для прямолинейного трубопровода круглого поперечного сечения, и они есте-
ственно будут трансформироваться по мере усложнения его конфигурации. 
Таким образом, данный этап исследований локальной теплоотдачи показал, 
что для расчета подогрева воздуха в процессе впуска, а также для нахождения тем-
пературных напряжений во впускном трубопроводе необходимы эмпирические 
уравнения, которые учитывают газодинамическую нестационарность рассматрива-
емого процесса, поскольку она оказывает существенное влияние на показатели теп-
лообмена во впускном трубопроводе поршневого ДВС. 
 
4.2.2. Локальный коэффициент теплоотдачи в выпускном  
трубопроводе двигателя без наддува 
 
Для расчета теплоперепада и определения термических напряжений в выпуск-
ном трубопроводе необходимы данные о мгновенной локальной теплоотдаче в нем. 
При этом, наиболее актуальным является получение данных по локальной тепло-
отдаче в нестационарных условиях (т.е. с учетом ускорения и замедления газовых 
потоков), поскольку именно они могут помочь понять механизмы процессов, про-
текающих в газовоздушных трактах поршневых ДВС и разработать меры оптими-
зации этих процессов. 
Одна из возможных конфигураций исследуемого выпускного тракта и места 
установки датчиков показаны на рисунке 4.12. Еще раз подчеркнем, что из-за огра-
ниченного количества информации по локальному теплообмену процесса выпуска 
с учетом газодинамической нестационарности за основу был выбран прямолиней-
ный трубопровод с круглым поперечным сечением диаметром 30 мм и длиной  
l = 400 мм (рисунок 4.12).  
К головке цилиндра 2 на шпильках крепилась выпускная труба 4. В ней име-
лись отверстия (контрольные сечения) для установки датчиков термоанемометра 5 
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и 6 на расстояниях l1 = 20 мм, l2 = 140 мм и l3 = 340 мм от выпускного окна в головке 
цилиндра. 
 
 
Рисунок 4.12 – Конфигурация исследуемого выпускного тракта: 1 – цилиндр;  
2 – головка цилиндра; 3 – выпускной клапан; 4 – выпускной трубопровод (измери-
тельный канал); 5 – датчики термоанемометра для локальной теплоотдачи;  
6 – датчики термоанемометра для измерения скорости газового потока  
 
Эксперименты проводились при разных значениях избыточного давления на 
выпуске (в цилиндре) рb от 0,5 до 2,0 бар и для разных частот вращения коленвала 
n от 600 до 3000 мин-1. Температура поступающего в цилиндр воздуха составляла 
от 35 до 45 оС. 
Экспериментальные зависимости местных скорости потока воздуха wх и ло-
кального коэффициента теплоотдачи х от угла поворота коленвала  при разных 
частотах его вращения n для постоянных избыточных давлений на выпуске  
рb = 1,0 и 2,0 бар для выпускного трубопровода круглого поперечного сечения 
представлены на рисунках 4.13 и 4.14. 
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.13 – Зависимости местных (lx = 140 мм) скорости потока воздуха wх (1) 
и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленвала  в выпускном 
трубопроводе с поперечным сечением в форме круга при избыточном давлении на 
выпуске рb = 1,0 бар для разных n: а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000   
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.14 – Зависимости местных (lx = 140 мм) скорости потока воздуха wх (1) 
и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленвала  в выпускном 
трубопроводе с поперечным сечением в форме круга при избыточном давлении на 
выпуске pb = 2,0 бар для разных n: а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000  
 
При определении газодинамических условий теплоотдачи в выпускном трубо-
проводе было обнаружено, что при низких частотах вращения коленвала пульсации 
скорости потока воздуха имеют максимальные значения (рисунок 4.13, а) в течение 
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всего рабочего цикла поршневого ДВС. Данное явление характерно для всех зна-
чений избыточного давления на выпуске. Следует отметить, что в период, когда 
выпускной клапан уже закрыт, скорость потока газа не становится равной 0 и 
можно увидеть некоторые флуктуации скорости, что особенно характерно для  
pb = 1,0 бар и высоких значений n. 
Актуализируем, что противоположные явления характерны для впускного 
трубопровода поршневого ДВС, в котором наблюдались более выраженные пуль-
сации скорости потока воздуха (также в течение всего рабочего цикла двигателя) 
по мере увеличения частоты вращения коленвала [196; 220]. Однако, во впускном 
трубопроводе после закрытия впускного клапана скорость потока воздуха также не 
становилась равной 0, а наблюдались колебательные явления, как и в процессе вы-
пуска. 
Влияние газодинамических факторов оказывает воздействие на интенсив-
ность мгновенной локальной теплоотдачи. В частности, возникает некоторое запаз-
дывание изменения мгновенной локальной теплоотдачи от изменения скорости по-
тока воздуха по углу поворота коленвала на величину  (рисунки 4.13 и 4.14). При 
этом с ростом частоты вращения коленвала запаздывание  также увеличивается, 
что наблюдается во всех контрольных сечениях выпускного трубопровода и при 
всех величинах избыточного давления на выпуске pb. Показано, что при высоких 
значениях частоты вращения коленвала зависимость х = f (φ) становится более 
гладкой, т. е. снижаются амплитуды пульсаций локального коэффициента теплоот-
дачи в выпускном трубопроводе в течение всего рабочего цикла поршневого дви-
гателя.  
На основе этих данных следует предположить, что в при выпуске возникает 
несколько газодинамических и тепловых режимов течения потока газа (определяе-
мых, в основном, частотой вращения коленвала), которые оказывают влияние на 
газодинамику, расходные характеристики и, соответственно, на интенсивность ло-
кальной теплоотдачи [205]. Поэтому необходимо более подробно остановиться на 
газодинамических особенностях процесса выпуска, чтобы понять механизм изме-
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нения локальной теплоотдачи при разных частотах вращения коленвала поршне-
вого ДВС. На рисунке 4.15 представлены нормированные амплитудно-частотные 
спектры пульсаций скорости воздушного потока wх в выпускном трубопроводе по-
стоянного круглого поперечного сечения при величине избыточного давления на 
выпуске равном 2,0 бар для разных n. Амплитудно-частотные спектры получены в 
специализированной программе PowerGraph. 
 
а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.15 – Амплитудно-частотные спектры пульсаций местной (lx = 140 мм) 
скорости потока газа wх в выпускном трубопроводе с поперечным сечением в 
форме круга при рb = 2,0 бар для разных частот вращения коленвала:  
а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000  
 
Установлено, что значимые частоты спектра пульсаций скорости потока явля-
ются кратными, но кратность является переменной и зависит от частоты вращения 
коленвала: 
 при n = 600 мин-1 значимые частоты равны 5, 10, 15, 20 Гц и т. д., т. е. крат-
ность равна 2-м; 
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 при n = 1500 мин-1 значимые частоты равны 12, 24, 36, 48 Гц и т. д., т. е. 
кратность равна шести; 
 при n = 3000 мин-1 значимые частоты равны 25,0, 50,0, 75,0, 100,0 Гц и т. д., 
т. е. кратность равна пяти; 
На основании этих данных установлено, что с увеличением частоты вращения 
коленвала кратность значимых частот возрастает (2, 6, 5), при этом также возрас-
тает и их периодичность (5, 12,5 и 25) [237]. 
Далее проанализируем как изменяются величины амплитуд значимых частот 
спектра в зависимости от частот вращения коленвала n. Например, при небольших 
значениях n (вплоть до 1500 мин-1), наблюдается экспоненциальный спад величин 
амплитуд с увеличением частоты f (рисунок 4.15, а, б). При n = 3000 мин-1 (рисунок 
4.15, в) можно отметить уже другую зависимость: фактически линейный спад ве-
личин амплитуд с увеличением частоты f. Таким образом с ростом частоты враще-
ния коленчатого вала ДВС, по-видимому, в выпускном трубопроводе происходит 
изменение газодинамики потока (смена режима течения). 
На возможную смену режима течения также указывают расходные характери-
стики через выпускную систему, рассмотренные в предыдущей главе. Напомним, 
что в результате обработки экспериментальных данных в условиях поддержания 
постоянного давления на выпуске pb были выделены три характерных участка на 
расходной характеристике: I – участок нарастания расхода воздуха (n = 600– 
1500 мин-1); II – участок постоянного расхода (n = 1500–2600 мин-1); III – участок 
спада расходной характеристики (n > 2600 мин-1) [167; 238].  
Таким образом анализ газодинамических, расходных и амплитудно-частотных 
характеристик газового потока в выпускном трубопроводе двигателя внутреннего 
сгорания показывает, что с увеличением частоты вращения коленвала газодина-
мика процесса выпуска существенно изменяется и, соответственно, наблюдается 
смена режима течения газового потока. Это приводит к деформации закономерно-
сти изменения локального коэффициента теплоотдачи от угла φ и частоты враще-
ния n. 
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В частности, установлено (рисунок 4.16), происходит уменьшение максималь-
ных значений локального коэффициента теплоотдачи х с увеличением частоты 
вращения коленвала n, а также наблюдается некоторое смещение максимумов по 
углу  на величину до 160 град. п.к.в., которое наиболее существенно проявляется 
при n = 3000 мин-1. 
 
 
Рисунок 4.16 – Зависимость мгновенных локальных (lx = 140 мм) коэффициентов 
теплоотдачи х в выпускном трубопроводе от угла поворота коленчатого вала  
при избыточном давлении на выпуске pb = 2,0 бар для разных частот вращения  
коленвала: 1 – n = 600 мин-1;   2 – n = 1500;   3 – n = 3000  
 
По результатам данного этапа исследований в выпускном трубопроводе круг-
лого поперечного сечения можно констатировать, что мгновенный локальный ко-
эффициент теплоотдачи наиболее существенно зависит от частоты вращения ко-
ленвала n и угла поворота коленвала φ поршневого двигателя. При этом с увеличе-
нием n наблюдается перестройка структуры течения газового потока в выпускном 
трубопроводе, что оказывает влияние как на газодинамические, так и тепломеха-
нические характеристики потока при выпуске в поршневом двигателе [167; 238]. 
Это в свою очередь усложняет задачу определения температурных напряжений в 
узлах и деталях выпускного тракта, т. к. в расчетах необходимо использовать ис-
ключительно эмпирические уравнения теплообмена, которые учитывают газодина-
мическую нестационарность потоков в процессе выпуска и, соответственно, явля-
ются достоверными для определенного поршневого ДВС и конкретной конструк-
ции выпускной системы. 
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Далее рассмотрим влияние длины выпускного трубопровода на интенсивность 
локальной теплоотдачи в ней. На рисунках 4.17 и 4.18 представлены зависимости 
мгновенных локальных коэффициентов теплоотдачи х от угла поворота коленвала 
 по длине выпускного трубопровода круглого поперечного сечения при избыточ-
ных давлениях 1,0 бар и 2,0 бар для разных частот вращения коленчатого вала. 
 
а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.17 – Зависимость мгновенных локальных (lx = var) коэффициентов теп-
лоотдачи х от угла поворота коленчатого вала  в выпускном трубопроводе при 
избыточном давлении на выпуске pb = 1,0 бар для разных частот вращения  
коленвала n: а – n=600 мин-1;   б – n=1500;   в – n=3000  
Контрольные сечения: 1 – lх = 40 мм;  2 – lх = 140 мм;  3 – lх = 340 мм 
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.18 – Зависимость мгновенных локальных (lx = var) коэффициентов теп-
лоотдачи х от угла поворота коленчатого вала  в выпускном трубопроводе при 
избыточном давлении на выпуске pb = 2,0 бар для разных частот вращения  
коленвала n: а – n=600 мин-1;   б – n=1500;   в – n=3000  
Контрольные сечения: 1 – lх = 40 мм;  2 – lх = 140 мм;  3 – lх = 340 мм 
 
Из представленных рисунков видно, что наибольшие максимальные значения 
локального коэффициента теплоотдачи наблюдаются в сечение на расстоянии  
lх = 40 мм (в ближайшем сечении к выпускному окну в головке цилиндра) и х при-
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близительно составляет 250-260 Вт/(м2·К), что характерно для всех частот враще-
ния коленчатого вала n. По мере удаления контрольного сечения от выпускного 
окна в головке цилиндра интенсивность теплоотдачи снижается; зависимость  
х = f (φ) становится более гладкой (заметно снижаются амплитуды пульсаций ло-
кального коэффициента теплоотдачи в течение всего рабочего цикла (720 град. 
п.к.в.) поршневого двигателя). 
Отметим, что с ростом n, интенсивность теплоотдачи не возрастает, а в неко-
торых контрольных сечениях даже снижается. Так, для сечения на расстоянии  
lх = 340 мм значения локального коэффициента теплоотдачи составляют 180, 175 и 
155 Вт/(м2·К) для частот коленвала n равных 600, 1500 и 300 мин-1, соответственно. 
Следует отметить, что интенсивность локальной теплоотдачи в контрольных 
сечениях на расстояниях 140 и 340 мм фактически идентичны (отличие составляет 
10-12 %, что находится в пределах погрешности определения локального коэффи-
циента теплоотдачи).  
Таким образом, можно предположить, что на расстоянии более 140 мм от вы-
пускного окна в головке цилиндра формируется устойчивый тепловой погранич-
ный слой, который слабо подвержен влиянию режимов работы двигателя. 
Более наглядно можно оценить интенсивность локальной теплоотдачи в вы-
пускном трубопроводе, если рассмотреть зависимость локального коэффициента 
теплоотдачи αх от времени τ (рисунок 4.19). 
Из зависимостей х = f (τ) видно, что интенсивность локальной теплоотдачи 
при высоких частотах вращения коленвала выше, чем при низких и средних. Коли-
чественно это можно оценить, если определить площадь под кривыми  
х = f (τ) за определенный промежуток времени. Она будет показывать относитель-
ное количество теплоты, которое передается от отработавших газов в стенки вы-
пускного трубопровода.  
При n = 600 мин-1 и n = 1500 мин-1 площади под кривыми х = f (τ) примерно 
одинаковые (отличие составляет около 4,5 %), тогда как отличие в площадях между 
низкими значениями частот вращения коленчатого вала и высокими составляет уже 
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13,5 %. Это говорит о том, что при высоких значения частоты вращения коленча-
того вала выпускной трубопровод находится в более теплонапряженных условиях, 
чем при низких n. 
 
а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.19 – Зависимость локального (lx = 140 мм) коэффициента теплоотдачи 
αх от времени τ в выпускном трубопроводе при постоянном избыточном давлении 
на выпуске 2,0 бар для разных частотах вращения коленвала n:  
а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000  
 
Как и для процесса впуска, сравним значения локального коэффициента теп-
лоотдачи αх в статическом и нестационарном (пульсирующем) режимах течения га-
зовых потоков в выпускном трубопроводе, которые представлены на рисунке 4.20.  
При n = 600 мин-1 и n = 1500 мин-1 площади под кривыми х = f (τ) примерно 
одинаковые (отличие составляет около 4,5 %), тогда как отличие в площадях между 
низкими значениями частот вращения коленчатого вала и высокими составляет уже 
13,5 %. 
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Рисунок 4.20 – Зависимость локального коэффициента теплоотдачи х в выпуск-
ном трубопроводе двигателя от скорости потока воздуха wх (lх = 140 мм) при раз-
ных режимах течения: 1 – n = 600 мин-1;   2 – n = 1500;   3 – n = 3000 
- - - - стационарный поток;      нестационарный поток 
 
Установлено, что интенсивность локального коэффициента теплоотдачи в 
случае стационарного течения больше (до 2,5 раз), чем при нестационарном потоке 
при всех скоростях потока газа в выпускном трубопроводе поршневого двигателя 
[167; 238]. Напомним, что аналогичные данные были получены и для впускного 
трубопровода (снижение интенсивности теплоотдачи также достигало 2,5 раз на 
некоторых скоростных режимах течения газа). 
На основе данных экспериментов были получены эмпирические уравнения 
для расчета локального коэффициента теплоотдачи в выпускном трубопроводе. 
Среднеквадратичное отклонение расчетных величин от результатов опытов состав-
ляет 12 %. Аппроксимация экспериментальных данных осуществлялась методом 
наименьших квадратов. Зависимость х = f (φ) была поделена на два участка – подъ-
ема (диапазон угла  от 150о до 290о) и спада (угол  от 290о до 430о) с целью упро-
щения уравнений и дальнейшего удобства их использования в инженерной прак-
тике. Уравнения для вычисления х (локального числа Нуссельта Nuх) в выпускном 
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трубопроводе постоянного круглого поперечного сечения для поршневого двига-
теля внутреннего сгорания размерности 8,2/7,1 имеют следующий вид: 
- для стадии подъема ( от 150о до 290о): 
 Nu𝑥
I = 3,65 ∙ 102 ∙ (
φ−140
φmax
)
0,73
∙ (
𝑛
𝑛max
)
0,23
∙ (
𝑙𝑥
𝑙max
)
1,15
∙ (
β
βкр
)
−0,8
∙ Pr𝑡
3; (4.5) 
- для стадии спада ( от 290о до 430о): 
Nux
II = 2,9 ∙ 102 ∙ (
440−φ
φmax
)
0,9
∙ (
𝑛
𝑛max
)
0,5
∙ (
𝑙𝑥
𝑙max
)
1,15
∙ (
β
βкр
)
−0,8
∙ Pr𝑡
3,  (4.6) 
где Prt – число Прандтля; 𝛽 =
𝑝0
𝑝𝑏
 – отношение давлений; ро – барометрическое дав-
ление, бар; рb – начальное абсолютное давление в цилиндре при выпуске, бар; βкр – 
критическое отношение давлений (βкр = 0,546); lx – расстояние от выпускного окна 
в головке до контрольного сечения (lx  от 0,02 до 0,3 м); l – длина выпускного тру-
бопровода (lmax = 0,3 м); n – частота вращения коленвала (n от 800 до 3000 мин-1); 
nmax – максимальная частота вращения коленвала (nmax = 3000 мин-1); φ – угол пово-
рота коленвала (диапазон φ от 150о до 430o); φmax – максимальный угол поворота 
коленвала (φmax = 720o). 
В заключение этого раздела рассмотрим интенсивность локального теплооб-
мена в клапанном узле выпускной системы поршневого ДВС без турбонаддува при 
нестационарном течении газовых потоков. 
Как уже отмечалось выше, одним из путей совершенствования поршневого 
двигателя является улучшение его рабочего цикла путем влияния на отдельные 
процессы, поскольку это может дать совокупный эффект вследствие их взаимо-
связи. В частности, теплообменные параметры процесса выпуска достаточно суще-
ственно влияют сразу на несколько технико-экономических показателей двигателя, 
таких как внешний тепловой баланс, средняя температура цикла, температурные 
напряжения деталей выпускной системы: клапан, головка блока, выпускной трубо-
провод и т.д. [9; 67; 239]. Очевидно, что для расчета теплоперепада, для определе-
ния температурных напряжений в головке блока и выпускном трубопроводе необ-
ходимы данные о мгновенной локальной теплоотдаче в каждом из них.  
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С целью установления влияния динамики на интенсивность теплоотдачи в 
наиболее термически напряженном участке головки блока (вблизи клапанного 
узла) и начальном участке выпускной системы ДВС проводились исследования на 
натурной модели поршневого ДВС размерности 8,2/7,1, описанной в главе 3. 
На рисунке 4.21 показана опытная конфигурация выпускного тракта экспери-
ментальной установки (натурной модели поршневого ДВС), а также места уста-
новки датчиков для определения мгновенных значений локальной теплоотдачи. 
Таким образом в данном исследовании изучалась теплоотдача в трех кон-
трольных сечениях: вблизи выпускного клапана, в канале в головке цилиндра и в 
выпускном трубопроводе. 
Напомним, что эксперименты выполнялись при разных постоянных избыточ-
ных давлениях на выпуске (в цилиндре) рb от 0,5 до 2,0 бар для различных частот 
вращения коленвала n (диапазон изменения n от 600 до 3000 мин-1). Температура 
поступающего в цилиндр воздуха составляла от 35 до 45 оС. 
 
 
Рисунок 4.21 – Конфигурация исследуемого выпускного тракта: 1 – цилиндр;  
2 – головка цилиндра; 3 – выпускной клапан; 4 – выпускной трубопровод (измери-
тельный канал); 5 – датчики термоанемометра для измерения локальной теплоот-
дачи; 6 – датчик термоанемометра для определения скорости газового потока 
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Подробный анализ теплообменных характеристик газовых потоков в выпуск-
ном трубопроводе представлен выше, поэтому сейчас рассмотрим интенсивность 
локальной теплоотдачи в контрольных сечениях в головке блока двигателя. Для 
этого обратимся к рисункам 4.22 и 4.23, на которых представлены зависимости ло-
кального коэффициента теплоотдачи х для всех трех исследуемых контрольных 
сечений при разных частотах вращения коленчатого вала n и избыточных давле-
ниях рb. 
 
а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.22 – Зависимости локального коэффициента теплоотдачи х от угла по-
ворота коленчатого вала  в выпускной системе при избыточном давлении вы-
пуска рb = 1,0 бар и разных частотах вращения коленчатого вала:  
а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000  
Контрольное сечение: 1 – вблизи клапана; 2 – в канале в головке цилиндра;  
3 – в выпускном трубопроводе 
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.23 – Зависимости локального коэффициента теплоотдачи х от угла по-
ворота коленчатого вала  в выпускной системе при избыточном давлении вы-
пуска рb = 2,0 бар и разных частотах вращения коленчатого вала:  
а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000  
Контрольное сечение: 1 – вблизи клапана; 2 – в канале в головке цилиндра;  
3 – в выпускном трубопроводе 
 
Установлено, что максимальные значения мгновенного локального коэффици-
ента теплоотдачи х фактически одинаковы для канала в головке цилиндра и для 
выпускного трубопровода, что характерно для всех частот вращения коленвала. 
Также следует отметить, что вид кривых изменения коэффициента теплоотдачи для 
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рассматриваемых случаев фактически идентичен, т. е. существует общая законо-
мерность начала активного изменения х (примерно при φ ≈ 130-140 град. п.к.в.), 
достижения максимума (φ ≈ 250-290 град. п.к.в.) и стабилизации х (φ ~540 град. 
п.к.в.). 
Обращают на себя внимание и другие закономерности изменения локального 
коэффициента теплоотдачи в контрольном сечении вблизи выпускного клапана. 
Здесь вид кривой существенно более гладкий, чем в других сечениях. При этом 
максимальные значения х в 2-3 раза меньше по сравнению с другими участками 
выпускного тракта. Такая особенность сохраняется для всех частот вращения ко-
ленвала n [240]. 
Данные зависимости выглядят достаточно странно, если учесть, что скорость 
потока газа вблизи выпускного клапана значительно выше, чем в других контроль-
ных сечениях выпускной системы. Объяснение данному явление можно найти, об-
ратившись к рисунку 4.24, на котором представлена структура газового потока в 
выпускном тракте двигателя ЧН 30/38 при высоте подъема клапана 10 мм [9]. На 
рисунке хорошо видно, что вблизи выпускного клапана образуются застойные 
зоны, которые препятствуют подходу к стенке «свежего» потока и соответственно 
снижают интенсивность теплоотдачи.  
 
 
Рисунок 4.24 – Структура потока в выпускном канале поршневого двигателя  
ЧН 30/38 при высоте подъема клапана 10 мм, полученная методом пузырьков [9] 
(застойные зоны нами отмечены кругами) 
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Следует подчеркнуть, что установленный эффект снижения в 2-3 раза интен-
сивности локальной теплоотдачи вблизи выпускного клапана носит частный харак-
тер и определяется в первую очередь конструкцией клапанного узла и особенно-
стями газодинамики в нем. В других двигателя с другими конфигурациями выпуск-
ных каналов и клапанов рассматриваемый эффект может не наблюдаться. 
 
 
4.3. Мгновенный локальный коэффициент теплоотдачи в  
газовоздушных трактах поршневых двигателей с наддувом 
 
В данном разделе рассмотрим особенности изменения локальной теплоотдачи 
во впускном и выпускном трубопроводах поршневых двигателей с турбонаддувом. 
Экспериментальные исследования проводились на экспериментальных установ-
ках, описанных в главе 3 с использованием измерительной аппаратуры и системы 
сбора и обработки данных, представленных в главах 3 и 4. 
Актуализируем, что в специализированной литературе, связанной с теорией 
рабочих процессов поршневых двигателей внутреннего сгорания, наддув ДВС за 
счет установки турбокомпрессора (ТК) рассматривается как один из возможных 
методов увеличения массового расхода воздуха через цилиндры, что приводит к 
улучшению его эффективных показателей [2; 66; 120; 121]. Существует большое 
количество литературы, посвященной исследованию и оптимизации выпускных 
систем поршневых ДВС, в частности, [9; 10]. При этом, следует отметить, что в ней 
фактически не затрагивается вопрос влияния ТК на теплообменные характеристики 
потока в выпускном тракте. Однако, в рассматриваемой литературе с газодинами-
ческой точки зрения, ТК принято упрощенно считать элементом газовоздушной си-
стемы ДВС, который создает локальное аэродинамическое сопротивление и одно-
временно является эффективным способом повышения удельной мощности двига-
теля. Вместе с тем на основании проведенных исследований газодинамики процес-
сов газообмена, очевидно, что наличие ТК в выпускном тракте поршневого двига-
теля приведет к значительному изменению тепломеханических характеристик по-
тока газа с естественным изменением гидравлического сопротивления системы.  
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4.3.1. Локальный коэффициент теплоотдачи во впускном  
трубопроводе двигателя с наддувом 
 
Анализ процессов теплообмена во впускном трубопроводе поршневого ДВС с 
турбонаддувом начнем со сравнения интенсивности локальной теплоотдачи в ка-
налах круглого поперечного сечения двигателей с турбокомпрессором и без. Для 
этого рассмотрим рисунок 4.25, на котором представлены зависимости мгновенных 
локальных коэффициентов теплоотдачи αх во впускном трубопроводе от угла по-
ворота коленвала φ поршневого двигателя с турбонаддувом (nтк= 35000 мин-1) и без 
турбонаддува при разных n. 
Из графиков видно, что при средних частотах вращения коленвала максималь-
ные значения αх во впускном трубопроводе двигателя с турбонаддувом в два раза 
превышают значения αх в трубопроводе поршневого ДВС без турбонаддува. Ана-
логичные данные получены и для высоких частот вращения коленвала – суще-
ственно более высокие максимальные значения локального коэффициента тепло-
отдачи для впускных трубопроводов двигателей с турбонаддувом, только в данном 
случае отличие составляет около 1,7 раз.  
При этом, следует отметить, что смещается максимум функции αх = f(φ) во 
впускном трубопроводе двигателя с турбонаддувом. Если в поршневых ДВС без 
турбонаддува локальный коэффициент теплоотдачи достигал максимальных зна-
чений при угле поворота коленчатого вала φ в диапазоне от 340 до 360 град. п.к.в., 
то в двигателях с турбонаддувом максимум смещается ближе к верхней мертвой 
точке (ВМТ) – при φ от 270 до 320 град. п.к.в. 
Для того чтобы оценить тепловую напряженность впускных трубопроводов 
двигателей с турбонаддувом и без, а также относительное количество теплоты, ко-
торое в процессе впуска передается свежему заряду сравним площади под кривыми  
αх = f(φ). Установлено, что при n = 1500 мин-1 площадь под зависимостью αх = f(φ) 
во впускном трубопроводе двигателя с турбонаддувом больше на 38,8 %, чем во 
впускном трубопроводе поршневого ДВС без турбонаддува, а при n = 3000 мин-1 – 
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на 29,2 %. Таким образом, можно предположить, что впускные трубопроводы дви-
гателей с турбонаддувом работают в более теплонапряженных условиях (в среднем 
на 30 %). В связи с этим, необходимо разрабатывать способы снижения интенсив-
ности локальной теплоотдачи во впускном трубопроводе поршневых ДВС с турбо-
наддувом с целью повышения их надежности (безотказности). 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 4.25 – Зависимость мгновенных локальных (lх = 150 мм, d = 32 мм) коэф-
фициентов теплоотдачи αх во впускном трубопроводе от угла поворота коленвала 
φ поршневого двигателя с турбонаддувом (nТК= 35000 мин-1) и без турбонаддува 
при разных n: а – n = 1500 мин-1; б – n = 3000 мин-1 
Конфигурация системы: 1 – без турбокомпрессора; 2 – с ТК 
 
Для того, чтобы более подробно изучить теплообменные характеристики газо-
вых потоков во впускных трубопроводах двигателей с турбонаддувом и на этом 
основании разработать меры их оптимизации рассмотрим совмещенные зависимо-
сти местной скорости потока воздуха wх и локального коэффициента теплоотдачи 
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х от угла  во впускном трубопроводе с поперечным сечением в форме круга для 
разных частоты вращения коленвала n  и при разных частотах вращения ротора 
турбокомпрессора nтк (рисунки 4.26-4.28) 
 
а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.26 – Зависимости локальных (lx = 150 мм) скорости потока воздуха wх 
(1) и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленвала  во впускном 
трубопроводе с поперечным сечением в форме круга для частоты вращения  
коленвала n = 600 мин-1 и при разных частотах вращения ротора ТК nтк:  
а – nтк = 35000 мин-1;   б – nтк = 42000;   в – nтк = 46000   
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.27 – Зависимости локальных (lx = 150 мм) скорости потока воздуха wх 
(1) и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленвала  во впускном 
трубопроводе с поперечным сечением в форме круга для частоты вращения  
коленвала n = 1500 мин-1 и при разных частотах вращения ротора ТК nтк:  
а – nтк = 35000 мин-1;   б – nтк = 42000;   в – nтк = 46000   
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.28 – Зависимости локальных (lx = 150 мм) скорости потока воздуха wх 
(1) и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленвала  во впускном 
трубопроводе с поперечным сечением в форме круга для частоты вращения  
коленвала n = 3000 мин-1 и при разных частотах вращения ротора ТК nтк:  
а – nтк = 35000 мин-1;   б – nтк = 42000;   в – nтк = 46000  
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В целом, при установке турбонаддува на поршневой ДВС заметное изменение 
локального коэффициента теплоотдачи αх при всех n и nтк начинается с угла пово-
рота коленчатого вала примерно 190о. При этом, максимальное значение αх дости-
гает в диапазоне φ от270о до 320о, что существенно отличается от двигателя без 
турбонаддува (сравнение см. выше). Интенсивное изменение локального коэффи-
циента теплоотдачи в двигателе с турбонаддувом становится менее выраженным 
(принимает постоянное значение около 75-90 Вт/(м2·К)) при  равном около 400о 
при всех при всех n и nтк. Таким образом, можно заключить, что существует общая 
закономерность изменения локальной теплоотдачи αх во впускном трубопроводе 
поршневого двигателя с турбонаддувом. 
Из рисунков видно, что амплитуды пульсаций локального коэффициента теп-
лоотдачи несколько уменьшаются (зависимость αх = f(φ) становится более гладкой) 
с увеличением частоты вращения ротора турбокомпрессора в течение всего рабо-
чего цикла поршневого двигателя (в течение всех 720 град. п.к.в.).  
С ростом частоты вращения коленчатого вала и фиксированной nтк интенсив-
ность теплоотдачи увеличивается вместе с ростом местной скорости wх во впуск-
ном трубопроводе. Например, при увеличении частоты вращения коленчатого вала 
n с 600 до 3000 мин-1 и постоянной частоте вращения ротора ТК 35 000 мин-1 ин-
тенсивность локальной теплоотдачи возрастает на 29,7 % (рисунок 4.29).  
 
 
Рисунок 4.29 – Зависимость локального (lx = 150 мм) коэффициента теплоотдачи 
х от угла поворота коленвала  во впускном трубопроводе двигателя с турбонад-
дувом для частоты вращения ротора ТК nтк = 35000 мин-1 и разных n:  
1 – n = 600 мин-1;   2 – n = 1500;   3 – n = 3000  
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Следует отметить, что подобная закономерность наблюдалась и для безнадду-
вных двигателей [211], но в случае поршневого ДВС без ТК αх имеет меньшие зна-
чения (см. сравнение выше). 
Показано, что с увеличением частоты вращения коленчатого вала n при неиз-
менной nтк  максимум х смещается вправо по углу поворота коленчатого вала при-
мерно на 30-40 град. п.к.в., что характерно для всех режимов работы двигателя и 
ТК. При увеличении частоты вращения ротора ТК nТК при фиксированной n интен-
сивность локальной теплоотдачи возрастает в среднем на 10-15 %, но при этом, 
максимальные значения αх уменьшаются вплоть до 50 %.  
На основе данных экспериментов были получены эмпирические уравнения 
для расчета локального коэффициента теплоотдачи во впускном трубопроводе дви-
гателя с турбонаддувом (размерность ДВС 8,2/7,1, размерность ТК ТКР-6). Сред-
неквадратичное отклонение расчетных величин от результатов опытов составляет 
10 %. Аппроксимация экспериментальных данных осуществлялась методом 
наименьших квадратов. Зависимость х = f (φ), как и в случае с безнаддувным дви-
гателем, была поделена на два участка: подъема (I) и спада (II) для того, чтобы по-
лучить более удобные уравнения для расчета локального коэффициента теплоот-
дачи. 
Для стадии подъема (для угла  от 220о до 340о) эмпирическое уравнение для 
расчета х, Вт/(м2∙К) имеет вид: 
  )273(103,32209,57α 311,064,00,18тк
55,0I  Тlnn хх  ,  (4.7) 
- для стадии спада (угол  от 340о до 720о): 
  )273(103,3220107,17α 311,089,10,18тк
55,05II   Тlnn хх  , (4.8) 
где n – частота вращения коленчатого вала, мин-1 (диапазон n от 600 до 3000);  
nтк – частота вращения ротора турбокомпрессора, мин-1 (nтк от 35000 до 46000);  
 – угол поворота коленчатого вала, град. п.к.в. (угол  от 220о до 720о); Т – темпе-
ратура окружающей среды, К (диапазон T от 233 до 313), lx – расстояние от входа в 
трубопровод до контрольного сечения, м (l от 0,10 до 0,22). 
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Таким образом, установлено, что во впускном трубопроводе поршневого ДВС 
имеет место высокий уровень интенсивности теплоотдачи (по сравнению с атмо-
сферными двигателями) и пульсаций локального коэффициента теплоотдачи. На 
основании этого можно сформулировать задачу совершенствования тепломехани-
ческих характеристик газового потока во впускном трубопроводе: необходимо 
обеспечить снижение пульсаций х, с целью уменьшения температурных напряже-
ний элементов впускной системы и цилиндропоршневой группы двигателя внут-
реннего сгорания с турбонаддувом. 
 
4.3.2. Локальный коэффициент теплоотдачи в выпускном  
трубопроводе двигателя с наддувом 
 
В данном разделе рассмотрим особенности локального теплообмена в выпуск-
ной системе поршневого ДВС с турбокомпрессором. Как и в предыдущем разделе, 
анализ начнем со сравнения локальной теплоотдачи в выпускном трубопроводе 
двигателя с турбонаддувом и без. Для этого рассмотрим рисунки 4.30 и 4.31, на 
которых представлены зависимости локального коэффициента теплоотдачи х от 
угла поворота коленвала  в выпускном трубопроводе при разных избыточных дав-
лениях выпуска рb для разных частот вращения коленчатого вала. 
Рассмотренные в главе 3 различия в газодинамике процесса выпуска в двига-
теле без турбонаддува и при установке ТК свидетельствуют об изменении газоди-
намической структуры потока газа в выпускном трубопроводе, что влияет и на теп-
лообменные характеристики потока (рисунках 4.30 и 4.31). 
Из рисунков видно, что уменьшение максимальных значений локального ко-
эффициента теплоотдачи в выпускном трубопроводе двигателя с ТК, по сравнению 
с безнаддувным ДВС, составляет 10-15 % при избыточном давлении на выпуске  
рb = 1,0 бар, в то время как при давлении рb = 2,0 бар снижение составляет уже – 
15-20 % [212]. Таким образом установлено, что при наличии турбины турбонаддува 
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происходит уменьшение интенсивности локальной теплоотдачи в выпускном тру-
бопроводе. Данный эффект характерен для всех частотах вращения коленчатого 
вала двигателя и для всех значений давления рb.  
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 4.30 – Зависимости локального (lx = 140 мм) коэффициента теплоотдачи 
х от угла поворота коленвала  в выпускной системе при избыточном давлении 
на выпуске рb = 1,0 бар и для разных n: а – n = 1500 мин-1; б – n = 3000 мин-1; 
Конфигурация системы: 1 – без турбокомпрессора; 2 – с ТК 
 
Обнаруженное снижение интенсивности теплообмена газового потока со стен-
ками выпускного трубопровода при наличии ТК должно оказать положительное 
влияние на рабочий процесс и эффективные показатели поршневого двигателя с 
турбонаддувом. Это связано с тем, что в рассматриваемом случае больший тепло-
перепад будет полезно срабатываться в турбине турбокомпрессора, а не «уходить» 
на нагрев стенок трубопровода. 
Также можно отметить некоторое смещение пиков максимальных значений 
локального коэффициента теплоотдачи в выпускном трубопроводе по углу φ в сто-
рону верхней мертвой точки (ВМТ) для двигателя с турбонаддувом и без. Величина 
271 
смещения составляет от 30 до 85 град. п.к.в. в зависимости от n и pb. При этом 
наибольшие смещения характерны для избыточного давления на выпуске 2,0 бар.  
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 4.31 – Зависимости локального (lx = 140 мм) коэффициента теплоотдачи 
х от угла поворота коленвала  в выпускной системе при избыточном давлении 
на выпуске рb = 2,0 бар и для разных n: а – n = 1500 мин-1; б – n = 3000 мин-1; 
Конфигурация системы: 1 – без турбокомпрессора; 2 – с ТК 
 
Далее перейдем к анализу локальной интенсивности теплоотдачи в выпускном 
трубопроводе поршневого ДВС с турбокомпрессором. Совмещенные зависимости 
местных скорости потока воздуха wх и локального коэффициента теплоотдачи х 
от угла поворота коленвала  при разных n для избыточных давлений на выпуске 
рb = 1,0 и 2,0 бар для выпускного трубопровода двигателя с ТК представлены на 
рисунках 4.32 и 4.33. 
 
272 
а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.32 – Зависимости местных (lx = 140 мм) скорости потока воздуха wх (1) 
и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленвала  в выпускном 
трубопроводе двигателя с турбокомпрессором при избыточном  
давлении на выпуске рb = 1,0 бар и для разных n:  
а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000   
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.33 – Зависимости местных (lx = 140 мм) скорости потока воздуха wх (1) 
и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленвала  в выпускном 
трубопроводе двигателя с турбокомпрессором при избыточном  
давлении на выпуске рb = 2,0 бар и для разных n:  
а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000  
 
При определении газодинамических условий локальной теплоотдачи в вы-
пускном трубопроводе ДВС с турбонаддувом установлено (рисунки 4.32 и 4.33), 
что пульсации скорости потока воздуха наиболее выражены при низких частотах 
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вращения коленвала, что сказывается на изменении локального коэффициента теп-
лоотдачи: с увеличением частоты вращения коленвала n зависимость αх = f(φ) ста-
новится более гладкой (снижаются амплитуды пульсаций αх в течение всего рабо-
чего цикла поршневого двигателя) [170]. Данная закономерность характерна для 
всех исследуемых значений избыточного давления на выпуске pb. 
Газодинамические условия течения газовых потоков в выпускном трубопро-
воде оказывают воздействие на интенсивность мгновенной локальной теплоотдачи 
также тем, что возникает некоторое запаздывание по углу φ изменения мгновенной 
теплоотдачи от изменения скорости потока воздуха на величину  (рисунки 4.32 
и 4.33). Величина  составляет от 25 до 50 град. п.к.в. и зависит от n и pb. При 
этом, как и в случае двигателя без тубонаддува, угол  увеличивается с ростом 
частоты вращения коленвала, что характерно для всех значений давления pb.  
Из рисунков 4.32 и 4.33 также видно, что при избыточном давлении на вы-
пуске pb = 1 бар максимумы х составляют приблизительно 122, 107 и 111 Вт/(м2·К) 
при частотах вращения коленчатого вала 600, 1500 и 3000 мин-1, соответственно, а 
при pb = 2 бар максимумы х составляют 175, 152 и 126 Вт/(м2·К) также при n рав-
ных 600, 1500 и 3000 мин-1, соответственно. Таким образом, установлено, что с уве-
личением частоты вращения коленвала происходит снижение максимальных зна-
чений локального коэффициента теплоотдачи (на 9-27 %) в выпускном трубопро-
воде поршневого ДВС с турбонаддувом.  
Влияние величины избыточного давления выпуска на интенсивность локаль-
ной теплоотдачи в выпускном трубопроводе двигателя с турбонаддувом можно 
проследить, если обратиться к рисунку 4.34, на котором представлены зависимости 
локального коэффициента теплоотдачи х от угла поворота коленвала  в выпуск-
ном трубопроводе при различных значениях рb и для разных n. 
Из рисунка видно, что с ростом давления pb происходит увеличение интенсив-
ность локальной теплоотдачи, что наиболее характерно для низких частот враще-
ния коленчатого вала. Так, при n = 600 мин-1 рост интенсивности теплоотдачи со-
ставляет около 20 %, тогда как при n = 3000 мин-1 – менее 4 % (что находится в 
пределах погрешности экспериментов). 
275 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 4.34 – Зависимость локального (lx = 140 мм) коэффициента теплоотдачи 
х от угла поворота коленвала  в выпускном трубопроводе двигателя с турбо- 
наддувом при разных избыточных давлениях на выпуске рb и для разных n:  
1 – n = 600 мин-1; 2 – n = 3000 мин-1 
а – рb = 1,0 бар; б – рb = 2,0 
 
Установлено, что при низких значениях частот вращения коленвала n макси-
мальные значения локального коэффициента теплоотдачи увеличиваются на вели-
чину до 40 % при росте избыточного давления выпуска в два раза (с 1 бар до 2 бар). 
При высоких значениях n и увеличении давления рb максимальные значения х 
фактически не изменяются. 
Далее рассмотрим влияние длины выпускного трубопровода двигателя с тур-
бонаддувом на интенсивность теплоотдачи в ней. На рисунке 4.35 показаны зави-
симости мгновенных локальных коэффициентов теплоотдачи х от угла поворота 
коленвала  по длине выпускного трубопровода при разных избыточных давлениях 
на выпуск pb для постоянной n = 1500 мин-1. 
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а) 
 
б) 
 
Рисунок 4.35 – Зависимость мгновенных локальных (lx = var) коэффициентов  
теплоотдачи х от угла поворота коленвала  в выпускном трубопроводе двига-
теля с турбонаддувом при разных избыточных давлениях рb для частоты  
вращения коленвала n = 1500 мин-1: а – рb = 1,0 бар; б – рb = 2,0 
Контрольные сечения: 1 – lх = 40 мм;   2 – lх = 140;   3 – lх = 340 
 
Из рисунка видно, что максимальные величины локального коэффициента 
теплоотдачи наблюдаются в контрольном сечение на расстоянии lх = 40 мм (в бли-
жайшем сечении к выпускному окну в головке цилиндра); х в нем составляет при-
близительно 150 и 175 Вт/(м2·К) для избыточного давления рb = 1 и 2 бара, соответ-
ственно. По мере удаления контрольного сечения от выпускного окна в головке 
цилиндра интенсивность теплоотдачи снижается, а кривая х = f(φ) становится бо-
лее гладкой. Таким образом, можно предположить, что наиболее теплонапряжен-
ный участок выпускного трубопровода находится в непосредственной близости у 
выпускного окна головки блока. 
По мере удаления контрольного сечения от выпускного окна в головке блока 
интенсивность теплоотдачи в выпускном трубопроводе снижается на 10-40 % в за-
висимости от величины избыточного давления выпуска и частоты вращения колен-
вала двигателя с турбонаддувом. 
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На основе данных экспериментов были получены эмпирические уравнения 
для расчета локального коэффициента теплоотдачи в выпускном трубопроводе 
поршневого двигателя с турбонаддувом. Среднеквадратичное отклонение расчет-
ных величин от результатов опытов составляет 12 %. Аппроксимация эксперимен-
тальных данных осуществлялась методом наименьших квадратов. Как и в случае 
безнаддувного двигателя зависимость х = f (φ) была поделена на два участка – 
подъема (диапазон угла  от 140о до 320о) и спада (угол  от 320о до 500о) с целью 
упрощения уравнений и дальнейшего удобства их использования в инженерной 
практике. Уравнения для вычисления локального числа Нуссельта Nuх (х) в вы-
пускном трубопроводе для поршневого двигателя (размерности 8,2/7,1) с турбонад-
дувом (ТКР-6) имеют следующий вид: 
- для стадии подъема (угол  от 140о до 320о): 
 Nu𝑥
I = 14,5 ∙ 102 ∙ (
φ−140
φmax
)
0,81
∙ (
𝑛
𝑛max
)
0,53
∙ (
𝑙𝑥
𝑙max
)
1,05
∙ (
β
βкр
)
−0,8
∙ Pr𝑡
3; (4.9) 
- для стадии спада (угол  от 320о до 500о): 
Nux
II = 24,7 ∙ 102 ∙ (
500−φ
φmax
)
0,94
∙ (
𝑛
𝑛max
)
0,67
∙ (
𝑙𝑥
𝑙max
)
1,05
∙ (
β
βкр
)
−0,8
∙ Pr𝑡
3, (4.10) 
где Prt – число Прандтля; 𝛽 =
𝑝0
𝑝𝑏
 – отношение давлений; ро – барометрическое дав-
ление, бар; рb – начальное абсолютное давление в цилиндре при выпуске, бар; βкр – 
критическое отношение давлений (βкр = 0,546); lx – расстояние от выпускного окна 
в головке до контрольного сечения (lx  от 0,02 до 0,3 м); l – длина выпускного тру-
бопровода (lmax = 0,3 м); n – частота вращения коленвала (n от 800 до 3000 мин-1); 
nmax – максимальная частота вращения коленвала (nmax = 3000 мин-1); φ – угол пово-
рота коленвала (диапазон φ от 140о до 500o); φmax – максимальный угол поворота 
коленвала (φmax = 720o). 
Таким образом, проведенное комплексное исследование процессов в выпуск-
ном трубопроводе двигателя с турбонаддувом показало, что установка турбоком-
прессора в газовоздушном тракте значительно влияет на газодинамику и теплооб-
мен процесса выпуска. Наличие турбонаддува в выпускной системе поршневого 
ДВС приводит к сглаживанию пульсаций скорости и давления газового потока в 
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трубопроводе, а также снижению интенсивности теплоотдачи в нем [175; 212]. По-
казано, что при установке турбокомпрессора происходит перестройка газодинами-
ческой структуры течения в выпускном трубопроводе, что оказывает влияние на 
теплообменные характеристики процесса выпуска в двигателе. Это подтверждает 
тот факт, что при расчете, исследовании и совершенствовании процесса выпуска 
необходимо учитывать газодинамическую нестационарность, свойственную этому 
процессу [170]. Также необходимо использовать эмпирические уравнения локаль-
ного теплообмена с учетом динамики рассматриваемого процесса для конкретного 
типоразмера и режима работы двигателя. 
 
 
4.4. Совершенствование теплообменных характеристик процессов 
газообмена поршневых двигателей внутреннего сгорания 
 
4.4.1. Совершенствование теплообменных характеристик  
процессов газообмена в двигателях без наддува 
 
В данном разделе рассмотрим один из способов оптимизации локального теп-
лообмена в газовоздушных трактах поршневых двигателей без турбонаддува. Как 
отмечалось ранее, одним из способов совершенствования газодинамики во впуск-
ных и выпускных трубопроводах является поперечное профилирование каналов. 
Это приводит к существенному изменению газодинамических параметров газовых 
потоков в трубопроводах (см. главу 3), что должно оказать влияние и на зависимо-
сти локального коэффициента теплоотдачи. Соответственно, в данном разделе рас-
смотрим влияние конфигурации, а именно, влияние формы поперечного сечения 
впускного и выпускного трубопроводов поршневого ДВС без наддува на локаль-
ный коэффициент теплоотдачи в условиях газодинамической нестационарности. 
Начнем с совершенствования теплообменных характеристик течения газовых 
потоков во впускном трубопроводе. Интенсивность локальной теплоотдачи для 
впускного трубопровода постоянного круглого поперечного сечения представлены 
в подразделе 4.2.1. В данном подразделе рассмотрим результаты исследований 
279 
впускных трубопроводов, имеющих профилированный участок с поперечным се-
чением в форме квадрата и равностороннего треугольника. 
Актуализируем конфигурацию впускного тракта и места установки датчиков 
термоанемометров, которая представлена на рисунке 4.36. Напомним, что в данной 
работе использовались профилированные участки 3 с поперечными сечениями в 
форме квадрата и треугольника. Эквивалентный (гидравлический) диаметр dЭ рав-
нялся 32 мм для всех профилированных участков, а их длина составляла примерно 
30 % от общей длины впускного тракта. Конфигурация и основные геометрические 
параметры профилированных участков представлены в главе 3. 
 
 
Рисунок 4.36 – Исследуемый впускной тракт экспериментальной установки:  
1 – впускной клапан; 2 – канал в головке; 3 – впускной трубопровод (профилиро-
ванный участок); 4 – датчик термоанемометра для определения локального коэф-
фициента теплоотдачи; 5 – датчик термоанемометра для определения скорости га-
зового потока; 6 – измерительный канал с датчиками 
 
Экспериментальные зависимости скорости потока воздуха wх и локального ко-
эффициента теплоотдачи αх от угла поворота коленвала  во впускном трубопро-
воде с использованием участков квадратного и треугольного поперечного сечений 
при разных частотах вращения n представлены на рисунках 4.37 и 4.38. 
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.37 – Зависимости локальных (lx = 210 мм) скорости потока воздуха wх 
(1) и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленвала  во впускном 
трубопроводе с поперечным сечением в форме квадрата при разных частотах  
вращения коленвала n: а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000 
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.38 – Зависимости локальных (lx = 210 мм) скорости потока воздуха wх 
(1) и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленчатого вала  во 
впускном трубопроводе с поперечным сечением в форме треугольника при раз-
ных частотах вращения коленвала n: а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000 
 
Из рисунков 4.37 и 4.38 видно, что закономерность изменения локальной теп-
лоотдачи при использовании профилированных участков во впускной системе 
поршневого ДВС несущественно отличается от локальной теплоотдачи в трубопро-
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водах с поперечным сечением в форме круга. Необходимо подчеркнуть, что макси-
мальные значения локального коэффициента теплоотдачи х несколько меньше (на 
величину от 5 до 20 %) при наличие профилированных участков во впускном тру-
бопроводе, особенно это характерно для каналов с треугольным поперечным сече-
нием, чем во впускной системе с традиционным «круглым» сечением. Наибольший 
спад х (на 10-20 %) наблюдается для высоких значений частот вращения колен-
вала (при n около 3000 мин-1) [59; 60]. Такая закономерность снижения интенсив-
ности локальной теплоотдачи в профилированных трубопроводах характерна для 
всех контрольных сечений. 
Для впускных трубопроводов с профилированными участками с поперечными 
сечениями в форме квадрата и треугольника также наблюдается некоторое запаз-
дывание по углу φ изменения локальной теплоотдачи по отношению к местной ско-
рости газового потока на угол . При этом величина  уменьшается при исполь-
зовании профилированных трубопроводов. Так, в традиционной впускной системе 
с круглым поперечным сечением  достигает 50 град. п.к.в., а при использовании 
участков с квадратным и треугольным поперечным сечением  около 30о и  
 ≈ 35о, соответственно [219; 241]. При этом нарастание и спад кривой теплоот-
дачи происходит приблизительно с одинаковой интенсивностью (рисунки 4.37 и 
4.38). Такая закономерность изменения локальной теплоотдачи характерна для 
всех частот вращения коленчатого вала n и для всех контрольных сечений впуск-
ного трубопровода поршневого двигателя.  
На рисунке 4.39 представлены зависимости локального коэффициента тепло-
отдачи х от угла поворота коленвала  во впускном трубопроводе с профилиро-
ванными участками с разными поперечными сечениями (квадратным и треуголь-
ным).  
Из рисунка 4.39, а видно, что при низких частотах вращения коленвала влия-
ние формы поперечного сечения профилированного участка трубопровода практи-
чески отсутствует: отклонение значений локальной теплоотдачи находится в пре-
делах систематической погрешности измерений (около 10 %). При высоких (при n 
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порядка 3000 мин-1) частотах вращения коленвала (рисунок 4.39, б) можно отме-
тить более существенные отличия коэффициентов х (наблюдается снижение х 
вплоть до 22 %). Данная динамика изменения х характерна для всех контрольных 
сечений и всех конфигурациях впускного трубопровода. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 4.39 – Зависимость мгновенного локального (lx = 150 мм) коэффициента 
теплоотдачи х от угла поворота коленчатого вала  во впускной системе разной 
конфигурации для разных n: а – n = 600 мин-1;   б – n=3000 мин-1 
Поперечное сечение участка: 1 – круг; 2 – квадрат; 3 – треугольник 
 
Можно констатировать, что поперечное профилирование впускного трубопро-
вода двигателя внутреннего сгорания снижает интенсивность локальной теплоот-
дачи. Таким образом можно управлять тепломеханическими характеристиками по-
тока во впускной системе поршневого ДВС. При этом, при прочих равных усло-
виях, снижение интенсивности х должно положительно сказаться на рабочем про-
цессе двигателя и, в частности, на наполнение цилиндра свежим зарядом. По-
скольку снижение интенсивности теплоотдачи приведет к меньшему подогреву 
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свежего заряда от стенок впускного трубопровода, а следовательно, увеличится 
массовое наполнение цилиндра за счет большей плотности заряда. 
Также, следует отметить, что снижение интенсивности локальной теплоот-
дачи при использовании профилированных вставок во впускном трубопроводе ока-
жет положительное влияние на его тепловую напряженность, а, следовательно, по-
высится надежность элементов впускной системы поршневого ДВС. 
На основании представленных экспериментальных данных видно, существует 
общая закономерность изменения локального коэффициента теплоотдачи при всех 
исследованных конфигурациях впускного трубопровода (с профилированными 
участками и без них): области начала ( ~ 270о) и окончания ( ~ 540о) существен-
ного изменения х, область максимальных значений х ( ~ 320о) и вид кривой  
х = f() [175; 219; 241]. И соответственно, при выполнении расчетов мгновенной 
локальной теплоотдачи х влияние формы поперечного сечения впускного трубо-
провода можно учесть с помощью поправочного коэффициента. Тогда расчетные 
уравнения для х, Вт/(м2∙К), приведенные выше, примут вид [189]: 
- для стадии подъема (угол  в диапазоне от 280о до 400о): 
  ф
382,011,031,0I )273(103,32751,35α KТln хх   ,  (4.11) 
- для стадии спада (угол  в диапазоне от 400о до 720о): 
  ф
325,111,031,05II )273(103,3275101,8α KТln хх 
 ,     (4.12) 
где n – частота вращения коленчатого вала, мин-1 (диапазон n от 600 до 3000);  
 – угол поворота коленчатого вала, град. п.к.в. (угол  от 280 до 720); Т – темпе-
ратура окружающей среды, К (T от 233 до 313), lx – расстояние от входа в канал до 
расчетного сечения, м (lx от 0,10 до 0,22); Кф – поправочный коэффициент на форму 
поперечного сечения профилированного участка. Для «квадратного» участка  
Кф = f (n) = 0,9–0,94; для треугольного поперечного сечения – Кф = f (n) = 0,78–0,9. 
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Далее рассмотрим совершенствование теплообменных характеристик течения 
газовых потоков в выпускном трубопроводе поршневого ДВС также с помощью 
его поперечного профилирования. 
Основными задачами данной части работы являются получение дополнитель-
ных данных о тепломеханических характеристиках газовых потоков в выпускном 
трубопроводе поршневого двигателя без турбонаддува, поиск способов управления 
интенсивность локальной теплоотдачи в выпускной системе двигателя, а также раз-
работка конструктивных способов совершенствования выпускных трубопроводов, 
направленных на повышение их надежности. 
В данном исследовании для совершенствования процессов в выпускном тру-
бопроводе также использовались профилированные участки с поперечными сече-
ниями в форме квадрата и равностороннего треугольника. Для всех трубопроводов 
эквивалентный (гидравлический) диаметр dэ участка равнялся 30 мм, а его длина 
составляла приблизительно 30 % от общей длины выпускного тракта.  
На рисунке 4.40 представлена конфигурация исследуемого выпускного тракта 
экспериментальной установки (натурной модели ДВС) и места установки датчиков 
термоанемометра.  
Напомним, что к выпускному окну головке цилиндра 2 устанавливался изме-
рительный канал 4 (выпускной трубопровод с профилированным участком) общей 
длиной l = 400 мм. В контрольных сечениях трубопровода (l1 = 20 мм, l2 = 140 мм, 
l3 = 340 мм) монтировались датчики термоанемометра 5 и 6. Более подробно экспе-
риментальная установка описана в главе 3, а средства измерений и система сбора 
данных – выше в данной главе. 
Актуализируем, что анализ газодинамики (амплитудно-частотных спектров 
скорости газовых потоков, скоростных и расходных характеристик) и локального 
теплообмена процессов в выпускном трубопроводе круглого поперечного сечения 
поршневого ДВС показал, что с ростом частоты вращения коленчатого вала n газо-
динамика процесса выпуска изменяется и происходит смена режима течения по-
тока газа, соответственно, это приводит к трансформации зависимости локального 
коэффициента теплоотдачи от угла φ.  
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Рисунок 4.40 – Конфигурация исследуемого выпускного тракта эксперименталь-
ной установки: 1 – цилиндр; 2 – головка цилиндра; 3 – выпускной клапан;  
4 – выпускной трубопровод (измерительный канал); 5 – датчики термоанемометра 
для определения локальной теплоотдачи; 6 – датчики термоанемометра для опре-
деления скорости газового потока 
 
 
При этом, было установлено, что в выпускном трубопроводе поршневого ДВС 
имеет место довольно высокий уровень интенсивности теплоотдачи, поэтому необ-
ходимо обеспечить снижение интенсивности и пульсаций х с целью уменьшения 
температурных напряжений элементов выпускной системы и цилиндропоршневой 
группы двигателя внутреннего сгорания. 
Далее рассмотрим теплообменные характеристики потока отработавших газов 
в выпускном трубопроводе поршневого ДВС с профилированными участками с по-
перечными сечениями в форме квадрата и треугольника (рисунки 4.41-4.44). 
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.41 – Зависимости местных (lx = 140 мм) скорости потока воздуха wх (1) 
и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленвала  в выпускном 
трубопроводе с участком с поперечным сечением в форме квадрата при избыточ-
ном давлении на выпуске рb = 1,0 бар для разных частот вращения коленвала n:  
а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000 
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а) 
 
б) 
 
в) 
 
Рисунок 4.42 – Зависимости местных (lx = 140 мм) скорости потока воздуха wх (1) 
и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленвала  в выпускном 
трубопроводе с участком с поперечным сечением в форме квадрата при избыточ-
ном давлении на выпуске рb = 2,0 бар для разных частот вращения коленвала n:  
а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000   
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а) 
 
б) 
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Рисунок 4.43 – Зависимости местных (lx = 140 мм) скорости потока воздуха wх (1) 
и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленвала  в выпускном 
трубопроводе с участком с поперечным сечением в форме треугольника при из-
быточном давлении на выпуске рb = 1,0 бар для разных частот вращения колен-
вала n: а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000   
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б) 
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Рисунок 4.44 – Зависимости местных (lx = 140 мм) скорости потока воздуха wх (1) 
и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленвала  в выпускном 
трубопроводе с участком с поперечным сечением в форме треугольника при из-
быточном давлении на выпуске рb = 2,0 бар для разных частот вращения колен-
вала n: а – n = 600 мин-1;   б – n = 1500;   в – n = 3000 
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Из рисунков видно, что форма и характер изменения локального коэффици-
ента теплоотдачи в выпускном трубопроводе с участками с поперечными сечени-
ями в форме квадрата и треугольника идентичен таковому, как и в выпускном тру-
бопроводе постоянного круглого сечения. Можно отметить, примерно один и тот 
же момент начала интенсивного роста и спада локального коэффициента теплоот-
дачи в выпускных трубопроводах разной конфигурации при всех частотах враще-
ния коленчатого вала и избыточных давлениях выпуска. Период роста интенсивно-
сти теплоотдачи составляет примерно от 150 до 290 град. п.к.в., а период спада 
находится в диапазоне φ от 290до 430 град. п.к.в. 
При этом, как и в случае с выпускным трубопроводом постоянного круглого 
поперечного сечения, в профилированных выпускных трубопроводах с увеличе-
нием частоты вращения коленчатого вала наблюдается сглаживание зависимости 
х = f (φ), т. е. уменьшаются амплитуды пульсаций х в течение всего рабочего 
цикла поршневого ДВС. 
Установлено, что локальный коэффициент теплоотдачи х в профилирован-
ном выпускном тракте также наиболее существенно зависит от избыточного дав-
ления на выпуске рb, угла поворота коленчатого вала φ и частоты вращения колен-
вала n поршневого двигателя. 
Для того чтобы более детально оценить степень влияния профилированных 
вставок в выпускном трубопроводе обратимся к рисунку 4.45. На нем для сравне-
ния представлены зависимости мгновенных локальных коэффициентов теплоот-
дачи х в выпускном трубопроводе с участками с разными поперечными сечениями 
от угла поворота коленчатого вала  при избыточных давлениях 1,0 и 2,0 бар и 
частоте вращения коленчатого вала n = 1500 мин-1.  
Из рисунка 4.45 видно, что интенсивность теплоотдачи в выпускном трубо-
проводе круглого поперечного сечения и трубопроводе с участком с квадратным 
поперечным сечением фактически одинакова (отличия составляют около 10-15 % 
и находится в пределах погрешности). Это характерно для всех значений избыточ-
ного давления на выпуске и частот вращения коленчатого вала. 
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а) 
 
б) 
 
Рисунок 4.45 – Зависимости мгновенных локальных (lx = 140 мм) коэффициентов 
теплоотдачи х в выпускном трубопроводе с участками с разными поперечными 
сечениями от угла поворота коленчатого вала  при n = 1500 мин-1  
и разных значениях рb: а – 1,0 бар;   б – 2,0 бар 
Поперечное сечение участков: 1 – круг; 2 – квадрат; 3 – треугольник 
 
Установлено, что в выпускном трубопроводе с участком треугольного попе-
речного сечения снижение интенсивности и максимальных значений локального 
коэффициента теплоотдачи; это снижение αх находится в диапазоне 10-35 % при 
частотах вращения n от 600 до 1500 мин-1 и около 20 % при n = 3000 мин-1  
(рисунки 4.43-4.45) [205]. При этом вид кривой х = f (φ) в выпускном трубопроводе 
с профилированными участками более гладкий (происходит снижение амплитуд 
пульсаций х во всем диапазоне угла φ) по сравнению с трубопроводом постоян-
ного круглого сечения. 
Обнаруженный эффект свидетельствует о том, что при использовании выпуск-
ного трубопровода с профилированным участком в форме равностороннего тре-
угольника в стенки трубопровода «уходит» меньше тепла, соответственно, снижа-
ется тепловая напряженность элементов выпускной системы, а также оно может 
увеличить работоспособность потока отработавших газов в турбине турбокомпрес-
сора в случае двигателя с турбонаддувом. 
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На основе данных экспериментов были получены эмпирические уравнения 
для расчета локального коэффициента теплоотдачи в выпускном трубопроводе с 
профилированными участками. При этом анализ полученных экспериментальных 
данных показал, что при выполнении расчетов мгновенной локальной теплоотдачи 
х влияние формы поперечного сечения выпускного трубопровода можно учесть с 
помощью поправочного коэффициента. Аппроксимация экспериментальных дан-
ных осуществлялась методом наименьших квадратов. Среднеквадратичное откло-
нение расчетных величин от результатов опытов составляет 12 %. Зависимость  
х = f (φ), как и в предыдущих случаях, была поделена на два участка – подъема 
(диапазон угла  от 150о до 290о) и спада (угол  от 290о до 430о) с целью упрощения 
уравнений и дальнейшего удобства их использования в инженерной практике. 
Уравнения для вычисления локального числа Нуссельта Nuх (х) в выпускном тру-
бопроводе с профилированными участками для поршневого двигателя внутреннего 
сгорания размерности 8,2/7,1 имеют следующий вид: 
- для стадии подъема (диапазон изменения угла  от 150о до 290о): 
 Nu𝑥
I = 3,65 ∙ 102 ∙ (
φ−140
φmax
)
0,73
(
𝑛
𝑛max
)
0,23
(
𝑙𝑥
𝑙max
)
1,15
(
β
βкр
)
−0,8
Pr𝑡
3К𝑠 + 50К𝑠; (4.13) 
- для стадии спада (диапазон изменения угла  от 290о до 430о): 
Nux
II = 2,9 ∙ 102 · (
440−φ
φmax
)
0,9
(
𝑛
𝑛max
)
0,5
(
𝑙𝑥
𝑙max
)
1,15
(
β
βкр
)
−0,8
Pr𝑡
3К𝑠 + 75К𝑠,  (4.14) 
где Prt – число Прандтля; 𝛽 =
𝑝0
𝑝𝑏
 – отношение давлений; ро – барометрическое дав-
ление, бар; рb – начальное абсолютное давление в цилиндре при выпуске, бар;  
βкр – критическое отношение давлений (βкр = 0,546); lx – расстояние от выпускного 
окна в головке до контрольного сечения (lx  от 0,02 до 0,3 м); l – длина выпускного 
трубопровода (lmax = 0,3 м); n – частота вращения коленвала (n от 800 до 3000 мин-
1); nmax – максимальная частота вращения коленвала (nmax = 3000 мин-1); φ – угол 
поворота коленвала (диапазон φ от 150о до 430o); φmax – максимальный угол пово-
рота коленвала (φmax = 720o); Кs – коэффициент, учитывающий форму поперечного 
сечения выпускного трубопровода ДВС: для круглого поперечного сечения Кs = 1; 
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для трубопровода с участком с квадратным поперечным сечением Кs = 0,45–0,55; 
для треугольного участка Кs = 0,55–0,65. 
Результаты данного этапа экспериментальных исследований показали, что ис-
пользование профилированного участка в выпускном трубопроводе поршневого 
ДВС значительно влияет на теплообменные характеристики потока отработавших 
газов, что необходимо учитывать при проектировании новых конструкций газовоз-
душных трактов двигателей и, конечно, при расчетах процессов газообмена и ра-
бочего цикла поршневых ДВС в целом. Использование профилированного участка 
в выпускном трубопроводе двигателя без турбонаддува приводит к сглаживанию 
пульсаций локального коэффициента теплоотдачи. При этом наблюдается некото-
рое снижение интенсивности теплоотдачи в нем, что приведет к срабатыванию 
большего теплоперепада в турбине ТК при прочих равных условиях.  
 
4.4.2. Совершенствование теплообменных характеристик  
потока в газовоздушных трактах двигателей с наддувом 
 
Напомним, что процессы во впускном трубопроводе поршневом ДВС с турбо-
наддувом сопровождаются сильными пульсационными эффектами, которые при-
сущи как скорости потока воздуха, так и локальному коэффициенту теплоотдачи. 
Эти нестационарные явления влияют на работу деталей и узлов поршневого ДВС с 
турбонаддувом, в частности, приводят к повышению тепловых нагрузок на эле-
менты впускной системы, а также снижают КПД турбокомпрессора и двигателя в 
целом. Результаты экспериментальных исследований влияния пульсаций давления 
во впускном трубопроводе дизеля семейства ЯМЗ-238 на КПД центробежного ком-
прессора показали, что при амплитуде пульсаций давления потока воздуха около  
0,005 МН/м2 КПД компрессора уменьшается примерно на 2-3 % [182]. Поэтому од-
ной из актуальных задач данного этапа исследований состояла в том, чтобы разра-
ботать способ снижения пульсаций скорости и давления газового потока, а также 
локального коэффициента теплоотдачи во впускном трубопроводе поршневого 
двигателя внутреннего сгорания с турбонаддувом. 
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С целью оптимизации газодинамических условий течения потока воздуха во 
впускном трубопроводе, в частности, для снижения пульсаций скорости и давле-
ния, а также уменьшения интенсивности локальной теплоотдачи было изучено не-
сколько вариантов конфигураций впускного трубопровода. В ходе выполнения 
данного этапа исследований использовались разные конфигурации трубопроводов 
(с разными поперечными сечениями, конфузоры и диффузоры, канавки и т.д.). Од-
нако применение рассматриваемых конструктивных решений не привело к ожида-
емым результатам по стабилизации течения и снижению пульсаций давления и ско-
рости потока воздуха, а также локального коэффициента теплоотдачи. 
Анализ литературы и результатов исследований позволил сделать вывод о 
том, что причиной интенсивных пульсаций потока газа во впускном трубопроводе 
поршневых ДВС может служить избыточная по отношению к поршневому двига-
телю производительность турбокомпрессора (ТК вырабатывает завышенный рас-
ход воздуха) на отдельных (частичных) режимах работы двигателя. Поэтому ста-
билизация потока воздуха (снижение пульсаций скорости, давления и локального 
коэффициента теплоотдачи) может быть достигнута сбросом определенной доли 
сжатого (наддувочного) воздуха 
двигвып
вып*
GG
G
G

  из впускного трубопровода по-
сле компрессора, где Gвып – среднее количество сбрасываемого (наддувочного) воз-
духа; Gдвиг – действительное количество воздуха, поступающего в двигатель.  
Для практической реализации данного способа была создана автоматизиро-
ванная система с электромагнитным клапаном, позволяющая сбрасывать в атмо-
сферу от 5 до 50 % общего объема воздуха, подаваемого нагнетателем. Схема по-
добной системы описана и представлена в главах 3 и 5. Там же показаны резуль-
таты стабилизации газодинамики во впускном трубопроводе: при управляемом 
сбросе воздуха после ТК амплитуды пульсации давления и скорости потока умень-
шаются в 3 раза при частоте вращения ротора nтк = 42000 мин-1 и средних оборотах 
коленчатого вала, а при n = 3000 мин-1 – в 4 раза. Следует подчеркнуть, что при 
сбросе части наддувочного воздуха после компрессора ТК сохраняется массовый 
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расход воздуха, поступающего в двигатель, поскольку сбрасывается избыточное 
количество воздуха на данном режиме. 
Рассмотрим влияние управляемого сброса избыточного количества сжатого 
(наддувочного) воздуха после компрессора ТК на интенсивность локальной тепло-
отдачи во впускном трубопроводе поршневого ДВС с турбонаддувом. Для этого 
обратимся к рисункам 4.46 и 4.47, на которых представлены совмещенные зависи-
мости местной скорости потока воздуха wх и локального коэффициента теплоот-
дачи х от угла поворота коленвала  во впускном трубопроводе со сбросом части 
наддувочного воздуха и без для разной частоты вращения коленвала n и при разных 
частотах вращения ротора ТК nтк. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 4.46 – Зависимости локальных (lx = 150 мм) скорости потока воздуха wх 
(1) и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленчатого вала   
во впускном трубопроводе двигателя с турбонаддувом для n = 600 мин-1 и при  
частоте вращения ротора ТК nтк = 35000 мин-1 со сбросом части наддувочного  
воздуха и без: а – без сброса воздуха (G* = 0);   б – со сбросом (G* = 0,34) 
 
Из рисунков видно, что при управляемо сбросе части наддувочного воздуха во 
впускном трубопроводе сохраняется общая закономерность изменения локального 
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коэффициента теплоотдачи х, что характерно для всех частот вращения коленча-
того вала и ротора турбокомпрессора. При этом наблюдается некоторое снижение 
максимальных значений х. Так, во впускном трубопроводе без сброса воздуха при 
n = 600 мин-1 и nтк = 35000 мин-1 (рисунок 4.46) локальный коэффициент теплоот-
дачи достигает величины примерно 120 Вт/(м2·К), тогда как в случае со сбросом 
воздуха – 75 Вт/(м2·К). При этом можно отметить некоторое сглаживание зависи-
мости х = f (φ).  
а) 
 
б) 
 
Рисунок 4.47 – Зависимости локальных (lx = 150 мм) скорости потока воздуха wх 
(1) и коэффициента теплоотдачи х (2) от угла поворота коленвала   
во впускном трубопроводе двигателя с турбонаддувом для n = 3000 мин-1 и при 
частоте вращения ротора ТК nтк = 35000 мин-1 со сбросом части наддувочного  
воздуха и без: а – без сброса воздуха (G* = 0);   б – со сбросом (G* = 0,12) 
 
Снижение интенсивности теплоотдачи и сглаживание пульсаций х во впуск-
ном трубопроводе должно положительно отразиться на рабочем процессе двига-
теля с турбонаддувом и тепловой напряженности деталей впускной системы. 
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Схожие эффекты уменьшения максимальных значений локального коэффици-
ента теплоотдачи во впускном трубопроводе в случае сброса части наддувочного 
воздуха наблюдаются и при высоких значениях частоты вращения коленвала дви-
гателя с ТК. Снижение максимума зависимости х = f (φ) при n = 600 мин-1 и  
nтк = 35000 мин-1 (рисунок 4.47) составляет примерно 27 %. 
Для того чтобы более детально изучить влияние сброса избыточного (надду-
вочного) воздуха после компрессора ТК на локальную теплоотдачу во впускном 
трубопроводе рассмотрим рисунок 4.48. На нем сопоставляются зависимости ло-
кального коэффициента теплоотдачи х от угла поворота коленвала  во впускном 
трубопроводе двигателя с турбонаддувом для разной частоты вращения коленча-
того вала n и при фиксированной частоте вращения ротора турбокомпрессора  
nтк = 35000 мин-1 с управляемым сбросом части наддувочного воздуха и без. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 4.48 – Зависимость локального (lx = 150 мм) коэффициента теплоотдачи 
х от угла поворота коленвала  во впускном трубопроводе двигателя с турбонад-
дувом для разных частот вращения коленвала n и при частоте вращения ротора 
ТК nтк = 35000 мин-1 со сбросом части наддувочного воздуха (1)  
и без сброса (2): а – n = 600 мин-1; б – n = 3000 
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Установлено, что при сбросе части наддувочного воздуха интенсивность ло-
кальной теплоотдачи снижается на 37,7 % при частоте вращения коленчатого вала  
600 мин-1 и nтк = 35000 мин-1, и на 14,1 % при n = 3000 мин-1 и той же частоте вра-
щения ротора турбокомпрессора. С ростом частоты вращения коленчатого вала 
снижение интенсивности локального коэффициента теплоотдачи уменьшается (ри-
сунок 4.49). Это характерно для всех исследуемых режимов работы поршневого 
двигателя и ТК. При этом наибольшее снижение интенсивности х наблюдается 
при низких значениях частот вращения коленчатого вала и ротора турбокомпрес-
сора, оно достигает величины около 40 %. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 4.49 – Зависимость локального (lx = 150 мм) коэффициента теплоотдачи 
х от угла поворота коленвала  во впускном трубопроводе двигателя с турбонад-
дувом для разных частот вращения коленвала n и при частоте вращения ротора 
ТК nтк = 46000 мин-1 со сбросом части наддувочного воздуха (1)  
и без сброса (2): а – n = 600 мин-1; б – n = 3000  
 
Таким образом при управляемом сбросе из впускного трубопровода опреде-
ленной части наддувочного воздуха происходит снижение пульсаций скорости и 
давления потока, а также уменьшение локального коэффициента теплоотдачи при 
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сохранении массового расхода воздуха, поступающего в двигатель. Достигнутые 
эффекты позволят уменьшить отличия в наполнении цилиндров свежим зарядом 
многоцилиндрового дизельного ДВС, снизить газодинамический уровень шума в 
процессах газообмена, повысить надежность двигателя в целом, а также увеличить 
КПД компрессора и, соответственно, поршневого двигателя [242, 243]. 
В заключении, следует подчеркнуть, что проведенный анализ закономерно-
стей изменения величин пульсаций скорости, давления и локального коэффициента 
теплоотдачи при различных частотах вращения позволяет предварительно на ста-
дии проектирования определиться с величиной относительно сброса наддувочного 
воздуха для каждого режима работы двигателя с целью гашения (или минимиза-
ции) пульсаций. Следует учесть, что доля сбрасываемого воздуха G* варьируется 
для разных типоразмеров двигателей и ТК, поэтому для каждого конкретного слу-
чая необходимо предварительно разрабатывать режимные карты, позволяющие 
определить оптимальную долю сброса для различных режимов работы двигателя и 
компрессора турбокомпрессора. Примеры подобных карт для двигателя размерно-
сти 8,2/7,1 представлены в главе 5. 
 
 
4.5. Выводы 
 
По результатам проведенных исследований можно сформулировать основные 
выводы: ………………………………………………………………………………… 
1. Разработана методология исследования тепломеханических характери-
стик процессов в газовоздушных трактах поршневых двигателей в условиях газо-
динамической нестационраности; ……………………………………………………. 
2. Установлены закономерности изменения мгновенного локального коэф-
фициента теплоотдачи во впускном и выпускном трубопроводах разной конфигу-
рации в поршневом ДВС с турбонаддувом и без; …………………………………… 
3. Установлено, что существуют значительные отличия в закономерностях 
изменения локальных коэффициентов теплоотдачи х при стационарном и неста-
ционарном течениях газовых потоков во впускных и выпускных трубопроводах 
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поршневых ДВС без турбонаддува; при этом газодинамическая нестационарность 
снижает интенсивность локальной теплоотдачи в диапазоне от 1,1 до 2,5 в зависи-
мости от частоты вращения коленвала n; …………………………………………… 
4. Выявлены существенные отличия в теплообменных характеристиках га-
зовых потоков во впускном и выпускном трубопроводах поршневого ДВС с турбо-
наддувом и без него (установлен разный уровень максимальных значений локаль-
ного коэффициента теплоотдачи и интенсивности теплоотдачи); ………………… 
5. Показано, что применение профилированного участка во впускных и вы-
пускных трубопроводах поршневых ДВС без наддува снижает интенсивность ло-
кальной теплоотдачи в них, что приведет к уменьшению подогрева свежего заряда 
при впуске в среднем на 30 % (соответственно, повысит качество наполнение ци-
линдра), увеличит теплоперепад, который может сработать в турбине турбоком-
прессора (соответственно, увеличит мощность двигателя), а также снизит темпера-
турные напряжения в основных элементах газовоздушных трактов (повысит 
надежность двигателя в целом); ……………………………………………………… 
6. Разработан способ снижения локального коэффициента теплоотдачи (в 
среднем на 25 %) во впускном трубопроводе поршневого ДВС с турбонаддувом, 
что позволит снизить подогрев свежего заряда (соответственно, увеличить мощ-
ность двигателя) и повысить надежность впускной системы и, соответственно, 
улучшить надежность поршневого ДВС в целом; …………………………………… 
7. В результате обобщения экспериментальных данных были получены эм-
пирические уравнения для расчета мгновенного локального коэффициента тепло-
отдачи во впускном и выпускном трубопроводах разной конфигурации для порш-
невых ДВС с турбонаддувом и без него. ………………………………………………. 
8. Выявлены закономерности влияния дополнительных конструктивных 
элементов впускных и выпускных систем, а именно компрессора и турбины турбо-
компрессора системы турбонаддува на тепломеханические характеристики газо-
вых потоков в поршневом двигателе внутреннего сгорания. ………………………… 
……………………………………………………………………………………… 
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5. ПРАКТИЧЕСКАЯ РЕАЛИЗАЦИЯ РЕЗУЛЬТАТОВ  
НАУЧНО-ИССЛЕДОВАТЕЛЬСКОЙ РАБОТЫ 
 
В данной главе рассматриваются вопросы практической реализации основных 
научных результатов диссертационной работы. Представлена конструктивные про-
работки модернизированных впускных и выпускных систем поршневых двигате-
лей разного типоразмера с турбонаддувом и без него. Рассмотрены вопросы энер-
госбережения при региональном внедрении двигателей с улучшенным рабочим 
процессом. На основе программного комплекса ACTUS (ABB Turbo Systems) сов-
местно с формой-разработчиком созданы математические модели рабочего цикла 
полноразмерных двигателей семейства ДМ-21 (ООО УДМЗ) с разной конфигура-
ции газовоздушных трактов с учетом газодинамической нестационарности процес-
сов впуска и выпуска. Показаны изменения технико-экономических показателей 
поршневых двигателей, вызванное улучшением газообмена. 
 
5.1. Конструктивные исполнения газовоздушных трактов 
поршневых двигателей внутреннего сгорания 
 
5.1.1. Конструктивные исполнения впускных и выпускных тру-
бопроводов двигателей без наддува 
 
Как было показано в главах 3 и 4, за счет размещения во впускной системе 
поршневого ДВС трубопроводов с профилированными участками (с поперечным 
сечением в форме треугольника или квадрата), можно в сравнение с традиционным 
цилиндрическим каналом получить ряд преимуществ, среди которых: увеличение 
коэффициента наполнения; возрастание крутизны зависимости расхода газа от ча-
стоты вращения коленчатого вала; подавление высокочастотных пульсаций газо-
вого потока во впускном трубопроводе; снижение подогрева свежего заряда и 
уменьшения уровня температурных напряжений в элементах впускной системы.  
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Разработанные впускные системы поршневого двигателя внутреннего сгора-
ния, содержащие профилированные участки, защищены патентами РФ (№ 81263 и 
127406). 
Вместе с тем, следует отметить, что при реализации рассматриваемого способа 
совершенствования впускной системы поршневого ДВС могут возникнуть некото-
рые конструктивные и/или технологические трудности, которые требуют дополни-
тельной проработки. В связи с этим рассмотрим возможные варианты конструк-
тивно-технологического исполнения профилированных участков во впускных си-
стемах существующих ДВС. Наиболее распространенные конструкции впускных 
трубопроводов автомобильных двигателей отечественного производства представ-
лены на рисунках 5.1–5.3 (семейство двигателей ВАЗ). А на рисунке 5.4 показано 
конструктивное исполнение впускных трубопроводов для двигателей автомобилей 
семейства ГАЗ. 
 
 
Рисунок 5.1 – Впускной трубопровод двигателя автомобиля ВАЗ-ОКА [244] 
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Рисунок 5.2 – Общий вид впускного трубопровода двигателей ВАЗ-2103-07 [245] 
 
 
Рисунок 5.3 – Общий вид впускного трубопровода труба  
двигателей ВАЗ-2110 (11) [246] 
 
 
Рисунок 5.4 – Конструктивное исполнение впускного трубопровода двигателей 
автомобилей семейства ГАЗ [247] 
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Как видно из рисунков 5.1–5.4, впускные трубопроводы поршневых двигате-
лей российских автомобилей имеют круглое поперечное сечение с внутренним диа-
метром в диапазоне от 26 до 38 мм. Все рассмотренные выше конструкции трубо-
проводов изготавливаются методом литья из разных алюминиевых сплавов. При 
этом общая длина впускного тракта составляет от 290 до 550 мм (от воздушного 
фильтра до седла впускного клапана). Она определяется моделью двигателя и усло-
виями компоновки (ограничения обычно связаны с объемом подкапотного про-
странства).  
На примере впускного трубопровода двигателя автомобиля ВАЗ-ОКА рас-
смотрим возможную конструктивную реализацию данного узла с профилирован-
ным участком. Напомним (см. главу 3), что профилированный участок должен со-
ставлять не менее 30% от общей длины системы впуска, т. е. в рассматриваемом 
случае – не менее 120 мм, а эквивалентный гидравлический диаметр профилиро-
ванного участка должен равняться таковому у штатного трубопровода (в данном 
случае 32 мм). Один из возможных вариантов конструктивного исполнения впуск-
ного трубопровода двигателя автомобиля ВАЗ-ОКА с профилированным участком 
показан на рисунке 5.5. 
Предложенные конструктивные решения позволили сохранить все присоеди-
нительные элементы, основные геометрические и габаритные размеры такими же, 
как у существующего штатного трубопровода. Как уже отмечалось выше, впуск-
ные трубопроводы обычно изготавливаются методом литья, поэтому выполнить 
модернизированный трубопровод тем же способом не вызовет технических затруд-
нений (при небольшом росте расхода материала на изготовление). Таким образом, 
практическое внедрение впускного трубопровода с профилированным участком не 
требует значительного изменения технологии его изготовления и/или каких-либо 
конструктивных доработок системы впуска поршневого двигателя внутреннего 
сгорания. Как показали эскизные проработки аналогичная ситуация имеет место и 
для впускных трубопроводов других двигателей российского производства. 
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Рисунок 5.5 – Впускной трубопровод двигателя ВАЗ-ОКА  
с профилированным участком 
 
Далее рассмотрим использование профилированных участков в конструкции 
впускных трубопроводов автомобильных двигателей зарубежного производства. 
На рисунках 5.6 – 5.9 представлены конструктивные исполнения впускных трубо-
проводов двигателей иностранного производства. 
 
 
Рисунок 5.6 – Общий вид впускного трубопровода  
двигателя автомобиля BMW [248] 
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Рисунок 5.7 – Конструктивное исполнение впускных трубопроводов двигателей 
автомобилей Opel [249]: а – Opel Omega; б – Opel Dual Ram 
 
 
Рисунок 5.8 – Впускной трубопровод двигателя автомобиля Nissan Note [250] 
 
 
Рисунок 5.9 – Впускной трубопровод двигателя автомобиля Skoda Fabia [251] 
 
Сравнивая впускные трубопроводы двигателей российского и зарубежного 
производства, можно заметить, что импортные двигатели в большинстве своем 
имеют более сложную конструкцию (конфигурацию), что выражается в большем 
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количестве изгибов на трубопроводах и дополнительных установочных и техноло-
гических элементах. Все рассматриваемые конструкции впускных трубопроводов 
зарубежных двигателей также изготавливаются методом литья. При этом почти все 
впускные трубопроводы выполнены в виде цилиндрических каналов с изгибами по 
всей длине, кроме двигателя автомобиля Nissan Acura (рисунок 5.8.), у которого 
поперечное сечение впускного трубопровода имеет слегка овальную форму (веро-
ятно, для оптимизации структуры потока на входе в головку блока). Общая длина 
впускных систем составляет от 330 до 550 мм в зависимости от исполнения двига-
теля и конструкции подкапотного пространства. 
На примере впускного трубопровода двигателя автомобиля BMW рассмотрим 
возможное конструктивное исполнение данного элемента с профилированным 
участком с поперечным сечением в форме равностороннего треугольника (рисунок 
5.10). Профилированный участок в данном случае составляет примерно 110 мм.  
 
 
Рисунок 5.10 – Впускной трубопровод двигателя BMW  
с профилированным участком в форме равностороннего треугольника 
 
Из сравнения рисунков 5.6, а и 5.10 видно, что впускной трубопровод BMW с 
профилированным участком также сохранил все основные присоединительные, 
геометрические и габаритные размеры штатного трубопровода. Поэтому примене-
ние впускного трубопровода с профилированным участком и в данном случае не 
приведет к изменению технологии его изготовления или каких-либо значительных 
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конструктивных проработок системы впуска двигателя внутреннего сгорания. Про-
рисовки показали, что подобная ситуация характерна и для впускных трубопрово-
дов других двигателей иностранного производства. 
Таким образом, проведенные конструктивно-технологические проработки 
позволяют констатировать то, что внедрение впускных трубопроводов с профили-
рованным участком не приведет к изменению технологии изготовления узла и не 
требует значительного изменения конструкции впускной системы в целом.  
Далее рассмотрим вопросы практической реализации конструкций выпуск-
ного трубопровода с профилированным участком. 
Следует напомнить, что в главах 3 и 4 показано, что за счет поперечного про-
филирования выпускного трубопровода (использования участков с поперечными 
сечениями в форме квадрата и треугольника) можно улучшать газодинамические и 
теплообменные характеристики газовых потоков при выпуске в поршневых ДВС. 
В частности, применение в выпускных трубопроводах профилированных участков 
[195; 252; 253]: 
 стабилизирует течение (происходит снижение пульсаций скорости и давле-
ния газового потока на 15–20 %); 
 повышает надежность выпускной системы за счет уменьшение температур-
ных напряжений в выпускном трубопроводе (в результате уменьшения ин-
тенсивность локальной теплоотдачи на 25–30 %); 
 снижается коэффициент остаточных газов за счет улучшения очистки цилин-
дров от отработавших газов (происходит увеличение расхода газов через вы-
пускную систему в среднем на 20 %). 
Разработанные выпускные системы поршневого двигателя внутреннего сгора-
ния, содержащие профилированные участки, защищены патентами РФ:  
№ 114096 и 121525, а также подана заявка на патент РФ № 2016108087 от 
04.03.2016. 
В случае модернизации выпускной системы поршневых ДВС также могут воз-
никнуть конструктивные или технологические трудности использования профили-
рованных участков, которые потребуют дополнительной проработки. В связи с 
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этим кратко рассмотрим возможные варианты конструктивно-технологического 
исполнения профилированных участков в выпускных системах поршневых ДВС 
российского производства.  
Широко распространенные конструкции выпускных трубопроводов двигате-
лей разного назначения отечественного производства представлены на рисунках 
5.11 – 5.13.  
 
 
Рисунок 5.11 – Общий вид выпускного трубопровода  
двигателя автомобиля ВАЗ-ОКА [244] 
 
 
Рисунок 5.12 – Общий вид выпускного трубопровода  
двигателей автомобилей ВАЗ-2113-15 [254] 
……………………………………………………………………………………. 
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Рисунок 5.13 – Общий вид выпускного трубопровода  
двигателей ЯМЗ-238 М [255] 
 
Как видно из рисунков 5.11 – 5.13, эти трубопроводы имеют преимущественно 
постоянное круглое поперечное сечение с внутренним диаметром в диапазоне 24-
40 мм. Представленные выше конструкции трубопроводов изготавливаются либо 
методом литья, либо свариваются из труб. При этом общая длина выпускного 
тракта от седла выпускного клапана до соединительных патрубков в системе вы-
пуска составляет, в зависимости от модели двигателя и условий компоновки на ав-
томобиле, от 350 до 650 мм.  
Как и в случае впускной системы, на примере выпускного трубопровода дви-
гателя автомобиля ВАЗ-ОКА рассмотрим возможную конструктивную реализацию 
данного узла с профилированным участком. Как показали результаты исследова-
ний (см. главу 3), профилированный участок должен составлять не менее 30% от 
общей длины выпускного тракта, т. е. в рассматриваемом случае – не менее 120 мм, 
а эквивалентный гидравлический диаметр профилированного участка должен рав-
няться таковому у штатного трубопровода (в данном случае 30 мм). Один из воз-
можных вариантов конструктивного исполнения выпускного трубопровода двига-
теля автомобиля ВАЗ-ОКА с профилированным участком показан на рисунке 5.14. 
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Рисунок 5.14 – Выпускной трубопровод двигателя ВАЗ-ОКА  
с профилированным участком 
 
Из анализа рисунков 5.11 и 5.14 можно заметить, что впускной трубопровод с 
профилированным участком сохранил все присоединительные элементы, основ-
ные геометрические и габаритные размеры существующего штатного трубопро-
вода. Поскольку, впускные трубопроводы обычно изготавливаются методом литья, 
поэтому выполнить модернизированный трубопровод тем же способом не вызовет 
серьезных технических проблем (при этом лишь несущественно увеличится расход 
материала, т. е. металлоемкость). Таким образом, применение впускного трубопро-
вода с профилированным участком не требует существенного изменения техноло-
гии ее изготовления и каких-либо конструктивных доработок системы впуска 
поршневого двигателя внутреннего сгорания. На основе эскизных проработок, 
установлено, что аналогичная ситуация имеет место и для впускных трубопроводов 
для других двигателей российского и зарубежного производства. 
Таким образом проведенные конструктивно-технологические проработки поз-
воляют констатировать то, что применение впускных и выпускных трубопроводов 
с профилированным участком не приведет к изменению технологии изготовления 
узлов и не потребует значительного изменения конструкции газовоздушных систем 
двигателей в целом. 
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5.1.2. Особенности конструктивного исполнения впускных  
и выпускных трубопроводов двигателей с наддувом 
 
В данном разделе рассмотрим некоторые конструктивные исполнения впуск-
ных и выпускных систем поршневых двигателей внутреннего сгорания с турбонад-
дувом. Как было показано в главах 3 и 4 при установке турбокомпрессора корен-
ным образом отличаются гидродинамика и теплоотдача во впускных и выпускных 
трубопроводах. Существенным образом изменяется сам механизм процессов, про-
исходящих в каналах. Поэтому использование поперечного профилирования тру-
бопроводов приводят к положительным результатам в двигателях без наддува, но 
не дает никакого эффекта в каналах с турбокомпрессором.  
Термомеханически эффективными при наддуве ДВС оказываются уже другие 
меры, например, как было показано выше, сброс из впускного трубопровода опре-
деленной части сжатого в компрессоре воздуха приводит к уменьшению пульсаций 
скорости и давления потока, а также снижению интенсивности локальной теплоот-
дачи при сохранении массового расхода воздуха, поступающего в двигатель.  
Следует отметить, что подобные системы сброса части воздуха после компрес-
сора турбокомпрессора применяются в поршневых двигателях с турбонаддувом с 
целью регулирования величины давления наддува – так называемое регулирование 
давления наддува перепуском наддувочного воздуха. Однако, никто из авторов не 
исследовал газодинамику и теплообмен во впускной системе при использовании 
рассматриваемого способа сброса части сжатого воздуха и, соответственно, не рас-
сматривал этот сброс как способ совершенствования качества газообмена в порш-
невых ДВС. 
Известно [68], что современные двигатели должны развивать высокий крутя-
щий момент уже при низкой частоте вращения коленчатого вала, поэтому турбо-
компрессоры конструируются из расчета небольшого расхода отработавших газов, 
т. е. для низких частот вращения n. Поэтому, чтобы при больших расходах отрабо-
тавших газов (соответственно при высоких значениях n) турбокомпрессор не пере-
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гружал двигатель и не выходил из строя, давление наддува необходимо регулиро-
вать. Как раз для этого специалисты наряду с регулированием давления наддува за 
счет перепуска отработавших газов, также используют и перепуск (сброс) части 
наддувочного воздуха. Типичная схема, применяемая для этого системы, представ-
лена на рисунке 5.15. 
 
 
Рисунок 5.15 – Схема регулирования давления наддува путем сброса части надду-
вочного воздуха [256]: 1 – турбокомпрессор; 2 – охладитель наддувочного воз-
духа; 3 –пневмоклапан; 4 – цилиндр двигателя 
 
Сброс части сжатого (наддувочного) воздуха может осуществляться либо 
прямо в атмосферу (как на гоночных автомобилях), либо обратно на вход впускной 
системы, либо во входной патрубок турбины.  
Данная система регулирования давления наддува используется как при высо-
кой степени наддува, так и при низкой. Она применяется на автомобильных двига-
телях фирм BMW, Ford и Opel. 
Теперь проведем возможное конструктивное решение для реализации предла-
гаемого способа управляемого сброса части сжатого воздуха после компрессора 
турбокомпрессора с целью совершенствования газообмена в поршневом ДВС с 
турбонаддувом [257]. 
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Здесь в первую очередь прорабатывалась структурная схема системы управле-
ния процессом сброса определенной части сжатого воздуха из впускного трубопро-
вода [258]. На рисунке 5.16 приведена структурная схема алгоритма управления 
процессом сброса требуемого количества сжатого воздуха.  
 
 
 
Рисунок 5.16 – Структурная схема алгоритма управления процессом сброса опре-
деленной части сжатого воздуха из впускного трубопровода:  
БУ – блоки управления; УП – указатель положения;  
ДД – датчик давления; ДЧВ – датчики частоты вращения  
(коленчатого вала и ротора турбокомпрессора) 
 
В качестве параметра управления в рассматриваемом алгоритме управления 
использовано среднеквадратичное отклонение давления наддува pσ , обобщаю-
щую зависимость которого от режимов работы двигателя и турбокомпрессора, 
можно выразить следующим эмпирическим уравнением:  
47,0103,2103 3тк
5   nnр .                                   (5.1) 
Принципиальная схема сброса определенного количества сжатого воздуха с 
помощью электромагнитного клапана для поршневых двигателей с турбонаддувом 
приведена на рисунке 5.17. 
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Рисунок 5.17 – Схема управляемого сброса определенной части сжатого воздуха с 
помощью электромагнитного клапана для двигателей с турбонаддувом:  
1 – турбокомпрессор; 2 – дизель; 3 – электромагнитный клапан 
 
Выходящий из клапана сбросной воздух можно использовать несколькими 
способами: как на самой энергетической установке с ДВС, так и на транспортном 
средстве (корабле, тепловозе, самосвале), на котором установлен двигатель. Так, у 
дизелей 6-, 8- и 12ДМ-21 [259] и дизель-генераторов на их базе, используемых на 
тепловозах, выходящий из клапанов воздух имеет температуру порядка 40-150°С 
от режима холостого хода до номинального. При работе дизеля на частичных ре-
жимах (основное время работы маневрового тепловоза) сбросным воздухом (тем-
пература до 60° С) можно охлаждать наиболее теплонапряженные детали двига-
теля внутреннего сгорания, в частности выпускной трубопровод. Например, для 
этого можно применить систему струйного охлаждения. 
Конструктивная проработка установки электромагнитного клапана во впуск-
ной системе для сброса части сжатого воздуха для дизелей семейства ДМ-21 (ООО 
УДМЗ) представлена на рисунке 5.18. 
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Рисунок 5.18 – Установка электромагнитного клапана для сброса определенной 
части сжатого воздуха на дизеля семейства ДМ-21 (ООО УДМЗ):  
1 – электромагнитный клапан; 2 – впускной трубопровод; 3 – кожух выпускного 
трубопровода; 4 – турбокомпрессор 
 
Как видно из рисунка 5.18, с конструктивной и технологической точек зрения 
установка электромагнитного клапана во впускной системе дизельного двигателя 
не вызывает никаких затруднений. По-видимому, наибольшие сложности могут 
возникнуть при программировании системы управления дизельным двигателем 
для корректного функционирования клапана на всех возможных режимах работы 
дизеля и турбокомпрессора. 
Далее рассмотрим конструктивно-технологическое исполнение выпускной си-
стемы с принудительной эжекцией для дизельного двигателя с турбокомпрессо-
ром.  
Следует напомнить, что ранее было показано, что применение принудитель-
ной периодической эжекции в выпускном трубопроводе можно улучшить очистку 
цилиндра от отработавших газов (снизить коэффициент остаточных газов вплоть 
до 24 %) за счет увеличения расхода отработавших газов через систему выпуска, 
что позволит повысить мощность двигателя. 
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Предложенный способ совершенствования газообмена на основе эффекта 
эжекции был конструктивно проработан для системы выпуска дизелей семейства 
ДМ-21 (производства ООО «Уральский дизель-моторный завод»). В качестве при-
мера на рисунке 5.19 представлена 3Д-модель выпускной системы дизельного дви-
гателя 6ДМ-21 с системой принудительной эжекции. 
Общая конструктивная компоновка модернизированной выпускной системы 
дизеля 6ДМ-21 представляет собой два чугунных трубопроводов 1, установленных 
на головках цилиндра двигателя. Каждый трубопровод соединен с турбокомпрес-
сорами 2, которые имеют общий газоотводящий патрубок 3. На обоих выпускных 
трубопроводах устанавливаются электромагнитные клапаны 4 (в соответствии с 
количеством цилиндров) системы эжекции.  
 
 
Рисунок 5.19 – 3Д-модель системы выпуска дизеля 6ДМ-21: 1 – выпускной трубо-
провод; 2 – турбокомпрессор; 3 – газоотводящий патрубок;  
4 – электромагнитный клапан системы эжекции 
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На рисунке 5.20 представлена более детальная 3Д-модель модернизированной 
выпускной системы дизеля 6ДМ-21 с системой эжекции. 
Модернизированная выпускная система дизелей семейства ДМ-21 с системой 
эжекции функционирует следующим образом. Сжатый воздух из компрессора тур-
бокомпрессора 1 по трубопроводу 2 подается к электромагнитным клапанам 3, 
установленным на пластине 5, которая установлена на выпускном трубопроводе 6. 
После открытия электромагнитного клапана 3 воздух поступает в выпускной тру-
бопровод 6 через эжекционные трубки 4. Таким образом в трубопроводе создается 
дополнительное разряжение, которое стабилизирует поток отработавших газов 
(снижаются пульсации скорости и давления), что приводит к увеличению расхода 
газов (улучшению очистки цилиндров) и, соответственно, снижению коэффици-
ента остаточных газов [235]. 
 
 
Рисунок 5.20 – Конструктивно-технологическое исполнение модернизированной 
выпускной системы дизеля 6ДМ-21 с системой эжекции:  
1 – турбокомпрессор; 2 – трубопровод; 3 – электромагнитный клапан;  
4 – эжекционная трубка; 5 – пластина; 6 – выпускной трубопровод 
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На рисунке 5.21 показана эскизная проработка монтажа эжекционных трубок 
внутри выпускного трубопровода дизеля 6ДМ-21. 
 
 
Рисунок 5.21 – Эскизная проработка установки эжекционных трубок в выпускном 
трубопроводе дизеля 6ДМ-21: 1 – электромагнитный клапан;  
2 – выпускной трубопровод; 3 – эжекционная трубка 
 
 
Эскизные проработки выпускных систем поршневых двигателей показали, что 
в большинстве существующих модификаций ДВС системы эжекции в них могут 
быть реализованы без особых сложностей. При этом, следует отметить, что приме-
нение данной системы не требует существенных капиталовложений и дополни-
тельной технологической подготовки производства на двигателестроительном за-
воде. 
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5.2. Математическое моделирование рабочего процесса  
двигателя 8ЧН 21/21 с учетом газодинамической  
нестационарности 
 
В данном разделе представлены основные результаты моделирования рабо-
чего процесса дизеля 8ЧН 21/21 (производства ООО «Уральский дизель-моторный 
завод») с разными конфигурациями впускной и выпускной систем. Оно было про-
ведено с целью выявления значимости влияния предлагаемых решений на конеч-
ные показатели двигателя. Физико-математическое моделирование рабочего про-
цесса дизеля 8ДМ-21 (заводское обозначение двигателя указанного выше) выпол-
нялось в программном комплексе ACTUS с учетом газодинамической нестацио-
нарности процессов во впускных и выпускных трубопроводах. Программный ком-
плекс ACTUS является собственной разработкой фирмы ABB Turbo Systems 
(Швейцария, Баден). Данная программа позволяет достаточно детально задавать 
физические и геометрические характеристики впускной и выпускной систем, а 
также другие необходимые показатели цилиндропоршневой группы и газотурбин-
ного наддува в математической модели двигателя.  
 
 
5.2.1. Исследование волновых явлений в газовоздушных  
трактах двигателя 8ЧН 21/21 
 
Кратко опишем дизель 8ДМ-21 (заводское обозначение) и исходные пара-
метры для моделирования его рабочего процесса.  
Моделирование выполнялось тепловозной модификации двигателя  
8ДМ-21 (стандартное обозначение 8ЧН 21/21). В исходной комплектации это че-
тырехтактный, 8-ицилиндровый, V-образный дизельный двигатель с одним турбо-
компрессором, диаметром цилиндра 210 мм и ходом поршня 210 мм, номинальной 
мощностью Ne = 930 кВт при частоте вращения коленчатого вала  
n = 1500 мин-1.  
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Моделировались режимы работы дизеля в соответствии с тепловозной харак-
теристикой, представленной в таблице 5.1. 
 
Таблица 5.1 
Тепловозная характеристика дизеля 8ДМ-21 (8ЧН 21/21) 
Параметр 
Режим работы тепловозного двигателя 
1 2 3 4 5 6 7 8 
Частота 
вращения 
коленчатого 
вала n,  
мин-1 
520 660 800 940 1080 1220 1360 1500 
Мощность 
дизеля Ne, 
кВт 
155 233 341 465 578 704 819 930 
 
На рассматриваемой модификации дизеля 8ДМ-21 устанавливается один тур-
бокомпрессор с осевой турбиной и центробежным колесом компрессора со степе-
нью повышения давления 2,5 (на номинальном режиме работы). 
Схема газовоздушной системы дизеля показана на рисунке 5.22. 
 
 
Рисунок 5.22 – Схема впускной и выпускной систем  
тепловозного дизеля 8ДМ-21 
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Порядок работы цилиндров и круговая диаграмма фаз газораспределения 
представлены на рисунках 5.23 и 5.24 соответственно. 
 
 
Рисунок 5.23 – Порядок работы цилиндров дизельного двигателя 8ДМ-21 
 
 
Рисунок 5.24 – Круговая диаграмма фаз газораспределения дизельного  
двигателя 8ДМ-21 
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На рисунке 5.25 схематично показаны основные геометрические размеры ба-
зовой модификации тепловозного дизеля 8ДМ-21.  
Как видно из рисунка 5.25 впускной трубопровод дизеля 8ДМ-21 имеет общую 
длину около 1230 мм с внутренним диаметром примерно 156 мм. При этом в тру-
бопроводе имеются изгибы для его соединения с каналами в головке цилиндра. 
Длина этих участков (изгибов) составляет около 100 мм при внутреннем диаметре 
– 90 мм. 
Выпускной трубопровод (рисунок 5.25) дизеля 8ДМ-21 несколько короче 
впускного – 1170 мм и состоит из двух каналов (что связано с использованием им-
пульсной системы наддува на данном двигателе) с одинаковыми внутренними диа-
метрами по 80 мм. Также в выпускном трубопроводе есть присоединительный уча-
сток в виде изгиба длиной 72 мм и диаметром 83 мм. 
 
 
Рисунок 5.25 – Основные геометрические размеры систем впуска и выпуска теп-
ловозного дизеля 8ДМ-21 
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В соответствии с описанными выше параметрами в программном комплексе 
ACTUS были созданы математические модели полноразмерного двигателя  
8ДМ-21 с учетом геометрических характеристик впускной и выпускной систем, а 
также особенностями внутрицилиндровых процессов и газотурбинного наддува. 
Сначала проводилось моделирование рабочего процесса базового двигателя (без 
каких-либо изменений в системах впуска и выпуска), чтобы иметь исходные пара-
метры (точку отчета) для сравнения с параметрами модернизированного двигателя. 
Следует отметить, что разработанные модели базового двигателя верифицирова-
лись на основе данных испытаний, рассматриваемого ДВС. 
На рисунке 5.26 показан общий вид математической модели базового дизеля 
8ДМ-21 с обозначением основных элементов. 
 
 
Рисунок 5.26 – Общий вид математической модели дизеля 8ДМ-21, выполненной 
в программном комплексе ACTUS 
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Из рисунка 5.26 видно, что программный комплекс ACTUS имеет блочную 
структуру (также, как и, например, австрийская программа AVL Boost), в которой 
каждый блок отвечает за тот или иной элемент двигателя (цилиндр, соединитель-
ный трубопровод, теплообменник, объем и т.д.) со своими физико-математиче-
скими параметрами и геометрическими размерами. 
По результатам моделирования анализировались основные технико-экономи-
ческие показатели двигателя: эффективная мощность Ne, удельный эффективный 
расход топлива ge, коэффициент избытка воздуха α, среднее эффективное давление 
pe и др. 
В ходе моделирования для оценки качества газообмена помимо классических 
показателей качества газообмена – коэффициента наполнения и коэффициента 
остаточных газов, также проводился анализ интенсивности волновых явлений во 
впускных и выпускных трубопроводах. В частности, проводилась оценка амплитуд 
пульсаций давлений по длине впускной системы дизеля 8ДМ-21. На рисунке 5.27 
представлена схема впускной системы дизеля 8ДМ-21 и места контроля амплитуды 
давлений по ее длине. 
 
 
Рисунок 5.27 – Схема впускной системы дизеля 8ДМ-21 с указанием мест измере-
ний величины амплитуды давлений  
(ОНВ – охладитель наддувочного воздуха) 
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Как видно из рисунка 5.27, начальная точка фиксации амплитуды пульсации 
давлений во впускной системе соответствовала участку выхода потока из компрес-
сора. Следующим контрольным сечением было сечение после охладителя надду-
вочного воздуха (ОНВ) и, соответственно, перед цилиндром 4, что соответствует 
расстоянию 0,38 м от начала впускной системы. Далее расчеты выполнялись для 
контрольных сечений перед цилиндрами 3, 2 и 1 на расстояниях 0,71 м, 1,04 м и 
1,625 м, соответственно. 
Расчетно установлено (рисунок 5.28), что в выпускной системе дизеля  
8ДМ-21 проявляются волновые явления (ярко выраженные колебания давления). 
При этом по длине гидравлической системы (вниз по ходу потоку) они усилива-
ются. Обнаруженные в ходе моделирования явления могут негативно сказаться на 
качестве газообмена дизельного двигателя, поскольку они создают дополнительное 
(волновое) сопротивление во впускной системе, что снижает коэффициент напол-
нения и, соответственно, другие технико-экономические показатели поршневого 
ДВС. 
 
 
Рисунок 5.28 – Расчетные зависимости изменения давлений рx во впускном трубо-
проводе от угла поворота коленчатого вала φ на выходе из компрессора ТК (1) и 
перед третьим цилиндром (2) для номинального режима работы двигателя  
(Ne = 930 кВт, n = 1500 мин-1) 
 
328 
Из рисунка 5.29 видно, что и в выпускной системе дизеля 8ДМ-21 также 
наблюдаются ярко выраженные колебания давления. При этом наибольшая частота 
пульсаций наблюдается на входе в турбину ТК, а наибольшие амплитуды пульса-
ций давлений – на выходе отработавших газов из цилиндров двигателя. 
 
 
Рисунок 5.29 – Расчетные зависимости изменения давлений рx в выпускном тру-
бопроводе от угла поворота коленчатого вала φ на входе в турбину ТК (1)  
и после третьего цилиндра (2) для номинального режима работы двигателя  
(Ne = 930 кВт, n = 1500 мин-1) 
 
В качестве оценки качества газообмена исследовались амплитуды давлений по 
длине во впускной системе дизеля 8ДМ-21. Из рисунка 5.30 видно, что наименьшие 
величины амплитуд пульсаций наблюдутся на выходе потока из компрессора ТК. 
Однако, при этом, как показало исследование, колебания давлений на выходе 
имеют наибольшую частоту пульсаций, то есть на выходе потока из компрессора 
ТК наблюдаются высокочастотные пульсации потока воздуха с низкой амплиту-
дой. Наибольшие же амплитуды давлений во впускной системе наблюдаются на 
расстоянии 0,4-0,5 м от выхода потока из компрессора ТК. Это участок сразу после 
охладителя наддувочного воздуха. После этого величины амплитуд пульсаций ста-
билизируются около некоего среднего значения и остаются постоянными до конца 
впускной системы дизеля 8ДМ-21. 
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Также, следует отметить, что наибольшие величины амплитуд пульсаций дав-
лений во впускной системе характерны для номинального режима работы дизеля. 
С уменьшением нагрузки на дизель и снижением его частоты вращения, снижаются 
и величины амплитуд пульсаций давлений потока (рисунок 5.30). 
 
 
Рисунок 5.30 – Расчетные зависимости амплитуд давлений Аpx по длине lx впуск-
ной системы для разных режимов работы:  
1 – номинальный (Ne = 930 кВт, n = 1500 мин-1); 
2 – частичный (Ne = 578 кВт, n = 1080 мин-1); 
3 – частичный (Ne = 341 кВт, n = 800 мин-1) 
 
Далее было проведено расчетное исследование влияния геометрических ха-
рактеристик впускного трубопровода на волновые явления во впускной системе 
двигателя. Напомним, что геометрические размеры базового впускного трубопро-
вода дизеля 8ДМ-21 составляют: внутренний диаметр 156 мм, длина 1,625 м. Внут-
ренние диаметры новых исследуемых впускных трубопроводов (при сохранении 
их длины) составляли: 
1) D1 = 80 мм (в 2 раза меньше базового); 
2) D2 = 250 мм (в 1,5 раза больше исходного); 
3) D3 = 330 мм (в 2 раза больше исходного). 
На рисунке 5.31 показаны расчетные зависимости давлений рx во впускном 
трубопроводе с разными диаметрами от угла поворота коленчатого вала φ для но-
минального режима работы дизеля 8ДМ-21. 
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Из рисунка 5.31 видно, что диаметр впускного трубопровода оказывает суще-
ственное влияние на газодинамику течения газового потока в нем. Так, уменьшение 
внутреннего диаметра до 80 мм приводит к появлению колебаний давления потока, 
а увеличение диаметра до 250-330, наоборот, вызывает некоторое сглаживание из-
менения давления во впускном трубопроводе. 
 
 
Рисунок 5.31 – Расчетные зависимости изменения давлений рx во впускном трубо-
проводе от угла поворота коленчатого вала φ около третьего цилиндра для номи-
нального режима работы дизеля 8ДМ-21 для разных диаметров канала:  
1 – D = 156 мм; 2 – D1 = 80 мм; 3 – D2 = 250 мм; 4 – D3 = 330 мм 
 
Более наглядно сглаживание пульсаций давления во впускном трубопроводе 
при разных диаметрах канала можно проследить, если обратиться к рисунку 5.32, 
на котором представлены расчетные зависимости величин амплитуд давлений Аpx 
по длине lx впускного трубопровода с разными геометрическими размерами. 
Установлено (рисунок 5.32), что уменьшение внутреннего диаметра приводит 
к увеличению амплитуд колебаний давления во впускном трубопроводе в 2,0-2,5 
раза по сравнению с базовым трубопроводом. При этом, увеличение диаметра, 
наоборот, приводит к сглаживанию волновых явлений во впускной системе дизеля 
8ДМ-21 (происходит снижение амплитуд давлений в 1,5-2,0 раза). 
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Рисунок 5.32 – Расчетные зависимости величин амплитуд давлений Аpx по длине lx 
впускной системы при разных диаметрах каналов:  
1 – D = 156 мм; 2 – D1 = 80 мм; 3 – D2 = 250 мм; 4 – D3 = 330 мм 
 
Обнаруженный эффект должен положительно сказаться на наполнении цилин-
дров двигателя свежим зарядом, поскольку сглаживание пульсационных явлений 
во впускном трубопроводе должно несколько снизить сопротивление всей впуск-
ной системы, что улучшит качество газообмена.  
Как и ожидалось, из рисунка 5.33 видно, что при использовании во впускной 
системе трубопровода с внутренним диаметром 80 мм приводит к падению коэф-
фициента наполнения во всем диапазоне режимов работы дизеля. Применение же 
впускных трубопроводов с большими диаметрами (220 и 330 мм), наоборот, вызы-
вает рост коэффициента наполнения в среднем на 0,5 % на некоторых режимах ра-
боты двигателя 8ДМ-21.  
Изменение величины коэффициента наполнения оказывает влияние и на мощ-
ностные характеристики рассматриваемого дизеля. При использовании во впуск-
ной системе трубопровода с меньшим диаметром приводит к снижению мощности 
дизеля на 0,5-2,5 %, а установка трубопровода с увеличенным диаметром – к росту 
мощности вплоть до 0,7 %. 
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Рисунок 5.33 – Расчетные зависимости коэффициента наполнения ην от частоты 
вращения коленчатого вала n дизеля 8ДМ-21 при разных диаметрах впускного 
трубопровода: 1 – D = 156 мм; 2 – D1 = 80 мм; 3 – D2 = 250 мм; 4 – D3 = 330 мм 
 
Примечательно, что за счет сглаживания волновых явлений во впускном тру-
бопроводе при увеличении мощности дизеля одновременно происходит небольшое 
снижение расхода топлива (на величину около 0,75 %) на отдельных режимах ра-
боты дизеля (рисунок 5.34).  
 
 
Рисунок 5.34 – Расчетные зависимости удельного эффективного расхода топлива 
ge от частоты вращения коленчатого вала n дизеля 8ДМ-21 при разных диаметрах 
впускного трубопровода: 1 – D = 156 мм; 2 – D1 = 80 мм;  
3 – D2 = 250 мм; 4 – D3 = 330 мм 
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Вероятно, это связано с тем, что совершенствование качества газообмена при-
водит к улучшению условий внутри цилиндра, что способствует более качествен-
ному смесеобразованию с последующим более полным сгоранием топливно-воз-
душной смеси. 
Таким образом, проведенное численное исследование показало, что геометри-
ческие размеры впускного трубопровода оказывают существенное влияние на га-
зодинамику потоков в них. Путем подбора оптимальной конфигурации впускной 
системы можно повысить качество газообмена, что приведет к улучшению тех-
нико-экономических показателей дизельных двигателей. В частности, показано, 
что установка на дизель 8ДМ-21 впускного трубопровода большего диаметра при-
водит к увеличению коэффициента наполнения в среднем на 0,5 %, что увеличи-
вает мощность двигателя вплоть до 0,7 % и снижает его удельный эффективный 
расход топлива примерно на 0,5-0,75 %. 
 
 
5.2.2. Расчет рабочего процесса дизельного двигателя  
8ЧН 21/21 с выпускной системой с эжекцией 
 
При исследовании влияния активной эжекции в выпускной системе дизеля 
8ДМ-21 на его технико-экономические показатели была модернизирована матема-
тическая модель, описанная выше. В результате была создана расчетная модель 
рассматриваемого дизеля с учетом геометрических характеристик впускной и вы-
пускной систем, а также с применением активной эжекцией в выпускном трубо-
проводе. 
К модели дизеля 8ДМ-21, показанной выше, были добавлены элементы, созда-
ющие активную эжекцию, со следующими параметрами: 
 диаметр эжекционной трубки 0,055 м; 
 длина эжекционной трубки в выпускном коллекторе 0,2 м; 
 эжекционное давление 1,5 бар; 
 температура эжекционного воздуха 30 оС. 
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Результаты математического моделирования в ACTUS подтверждают резуль-
таты экспериментальных исследований в аспекте сглаживания пульсаций скорости 
и давления потока в выпускном трубопроводе (рисунок 5.35). Следовательно, 
можно предположить, что это окажет влияние и на коэффициент остаточных газов 
γ, и на удельный эффективный расход топлива gе. 
 
а) 
 
б) 
 
Рисунок 5.35 – Зависимости местных скорости газов wx (а) и давления pх (б) отра-
ботавших газов в выпускном трубопроводе с эжекцией (1) и без нее (2) 
 для двигателя 8ДМ-21 при частоте вращения коленчатого вала  
n = 1500 мин-1 и мощности 930 кВт 
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В частности, из рисунка 5.35 видно, что в случае применения эффекта эжекции 
в выпускной системе дизеля 8ДМ-21 происходит снижение максимальной, но не 
средней скорости потока свежего заряда почти в 2 раза по сравнению с базовым 
двигателем. Снижение же максимальной величины статического давления в вы-
пускной системе с эжекцией достигает 30 %. При этом, как отмечалось выше, про-
исходит сглаживание колебаний скорости и давления потока во всем рабочем 
цикле двигателя (в течение всех 720 градусов ПКВ). Это должно положительно ска-
заться на качестве газообмена (на коэффициенте остаточных газов), поскольку ста-
билизация потока приводит к снижению сопротивления гидравлической системы. 
На рисунке 5.36 показаны зависимости коэффициента остаточных газов γ ди-
зеля 8ДМ-21 от относительной мощности двигателя при разных конфигурациях вы-
пускной системы (с эжекцией и без нее). 
 
 
Рисунок 5.36 – Расчетные зависимости коэффициента остаточных газов γ  
от относительной мощности двигателя Nei/Neном при разных конфигурациях вы-
пускной системы дизеля 8ДМ-21: 1 – с эжекцией; 2 – без эжекции 
 
Результаты математического моделирования указывают на то, что за счет ис-
пользования активной эжекции в выпускном трубопроводе коэффициент остаточ-
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ных газов снижается вплоть до 10 % на частичных режимах работы двигателя (ри-
сунок 5.36), что приводит к уменьшению удельного эффективного расхода топлива 
gе в пределах 1,5 % на тех же режимах работы (рисунок 5.37).  
Следует отметить, что при этом отсутствует существенное изменение удель-
ной эффективной мощности дизельного двигателя – колебания Ne находятся в пре-
делах ± 0,5 %. 
Оценочные расчеты показали, что снижение удельного расхода топлива ди-
зеля 8ДМ-21 на 1,5 % на частичных режимах позволит уменьшить потребление 
топлива энергетической установкой до 3 кг/ч. При эксплуатации только одной 
энергетической установки с дизелем 8ДМ-21 это приведет к экономии от 10 до  
26 тон дизельного топлива в год. То есть ежегодные затраты на покупку топлива 
по текущим ценам снизятся на величину от 350 тыс. руб. до 1 млн. руб. 
 
 
Рисунок 5.37 – Расчетные зависимости удельного эффективного расхода топлива 
gе от относительной мощности двигателя Nei/Neном при разных конфигурациях вы-
пускной системы дизеля 8ДМ-21: 1 – с эжекцией; 2 – без эжекции 
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Таким образом применение активной эжекции в выпускной системе дизель-
ного двигателя приводит к улучшению очистки цилиндров вплоть до 10 %, что сни-
жает удельный эффективный расход топлива в среднем на 1 % (или массовый рас-
ход до 3 кг/ч) при сохранении мощностных характеристик дизеля. 
 
 
5.3. Энерго- и ресурсосбережение на основе совершенство-
вания процессов газообмена в поршневых двигателях 
 
Рассмотрим возможности энерго- и ресурсосбережения при изготовлении и 
эксплуатации поршневых двигателей с модернизированной газовоздушной систе-
мой. 
Для решения задачи повышения энергоэффективности в области двигателе-
строения просматриваются два направления: оптимизация конструкции элементов 
двигателя (одновременно с технологией их изготовления), не затрагивая существа 
происходящих в нем процессов, и/или повышение эффективности (совершенство-
вание) рабочих процессов [260], с последующим изменением конструктивного ис-
полнения. 
При реализации первого направления, принимая во внимание высокую сте-
пень конструктивной проработки деталей и узлов традиционных поршневых дви-
гателей, снижение потребления топливно-энергетических ресурсов будет происхо-
дить, в основном, при изготовлении двигателей. Например, за счет оптимизации 
технологии изготовления основных деталей поршневых ДВС (коленчатый вал, го-
ловка блока, блок цилиндров, корпусные детали и др.), что приведет к меньшим 
затратам машинного времени, экономии энергоносителей при его производстве, а 
также за счет снижения расхода материалов. Однако при этом способе энерго- и 
ресурсосбережения технико-экономические показатели самого поршневого двига-
теля не меняются, и, соответственно, достигнуть снижения затрат в эксплуатации 
не удастся.  
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Реализация второго направления снижения потребления энергетических и ка-
питальных ресурсов будет происходить как при изготовлении двигателей, так и при 
их эксплуатации. К этому направлению можно отнести следующие мероприятия: 
совершенствование рабочих процессов в газовоздушных трактах, в системе охла-
ждения, топливоподающей системе и т.д., а также меры направленные на повыше-
ние качества эксплуатации поршневых двигателей внутреннего сгорания. При этом 
из-за увеличения эффективных характеристик ДВС снижение затрат при производ-
стве будет осуществляться за счет уменьшения количества необходимых поршне-
вых двигателей для выработки необходимого объема мощности. Более того, во 
время эксплуатации поршневые двигатели с более совершенным рабочим процес-
сом расходуют меньше горюче-смазочных материалов, имеют бóльшую надеж-
ность, а также требуют меньше ресурсов на ремонт и техническое обслуживание. 
Таким образом наиболее перспективным и эффективным направлением энер-
госбережения в области двигателестроения является именно совершенствование 
рабочего процесса поршневого ДВС.  
Необходимо подчеркнуть, что развитие и использование этого направления 
является наукоемкой задачей, поскольку оно связано с детальным изучением фи-
зических механизмов процессов, происходящих в рабочем цикле двигателей. По-
этому для успешной реализации данного способа потребуются физико-математи-
ческие и экспериментальные исследования процессов, происходящих в поршневых 
ДВС, в частности, во впускных и выпускных трубопроводах. 
Рассмотрим вопрос об энерго- и ресурсосбережении на примере процесса 
впуска. Основная цель усовершенствования в данном случае состоит в улучшении 
наполнения цилиндра свежим зарядом (повышении коэффициента наполнения). 
При этом физическая сущность процессов, происходящих во впускной системе су-
щественно зависит от типа двигателя (атмосферный или с турбонаддувом). 
Экспериментальное исследование (см. главу 3) и физико-математическое мо-
делирование (см. выше) газодинамики во впускной системе поршневого двигателя 
показало, что наличие пульсационных явлений (возвратно-поступательных тече-
ний) во впускном трубопроводе после закрытия клапана приводит к уменьшению 
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количества воздуха, поступающего в цилиндр, из-за чего, в итоге, снижается мощ-
ность двигателя. Таким образом, совершенствование процесса впуска в поршневом 
ДВС может заключаться в гашении пульсационных эффектов во впускной системе.  
Для этого было использовано поперечное профилирование каналов (см. главы 
3-5). Экспериментально установлено [218], что применение профилированного 
участка во впускном трубопроводе поршневого ДВС с поперечным сечением в 
форме треугольника позволяет сгладить пульсации газового потока и стабилизиро-
вать течение за счет создания продольных вихрей, и тем самым увеличить расход 
свежего заряда через систему впуска вплоть до 24% в сравнении со штатной впуск-
ной системой постоянного круглого сечения. А эффективная мощность, выдавае-
мая поршневым двигателем, прямо пропорциональна расходу свежего заряда через 
его цилиндры [141]. Поэтому мощность поршневого ДВС при использовании 
впускного трубопровода с профилированным участком с учетом потерь повысится 
не менее чем на 17 % (расчетно-аналитические оценки см. ниже).  
Далее рассмотрим, к каким энергоресурсным последствиям это приведет. При 
применении профилированного участка во впускном трубопроводе незначительно 
повысится его масса (за счет использования большего количество материала на со-
здание профилированного участка). Однако общая масса впускной системы порш-
невого ДВС составляет не более 8,5 % от массы всего двигателя (например, масса 
головки блока двигателя в сборе составляет примерно 5,0-6,5 % от массы двигателя 
[10]). На основании этого, можно считать, что общая масса поршневого двигателя 
увеличится незначительно. Но, при этом, улучшится один из основных техниче-
ских параметров поршневых ДВС, такой как удельная масса qм. Для бензиновых и 
дизельных двигателей без турбонаддува она в среднем составляет 4,0 и 6,5 кг/кВт 
соответственно [66]. А при использовании впускного трубопровода с профилиро-
ванным участком qм будет составлять максимум 4,5 и 7,2 кг/кВт для бензиновых и 
дизельных двигателей соответственно. 
Уменьшение данного показателя для 1-го поршневого ДВС в итоге приведет к 
снижению затрат топливно-энергетических ресурсов для изготовления серии дви-
гателей для покрытия определенной нагрузки за счет того, что их потребуется 
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меньшее количество на 15-20 % в соответствии с повышением мощности двига-
теля. Это снизит капитальные затраты на приобретение меньшей серии поршневых 
ДВС, снизит расходы при эксплуатации энергоустановок с поршневыми двигате-
лями с модернизированной системой впуска, поскольку уменьшатся затраты на 
техническое обслуживание и ремонт, а также финансовые ресурсы на закупку топ-
ливо-смазочных материалов. 
Вместе с тем величина полезного эффекта от эксплуатации модернизирован-
ных поршневых двигателей сугубо индивидуальна и зависит от целого ряда регио-
нальных (местных) факторов. 
Далее рассмотрим региональную задачу в области малой энергетики для 
Свердловской области. Так, по данным источника [261] общая мощность энерго-
установок малой энергетики (в основном, на базе электростанций с ДВС и/или ди-
зель-генераторов) в Свердловской области должна составить не менее 100 МВт. В 
качестве примера, предположим, что для выполнения этой задачи необходимо про-
извести 400 дизель-генераторов мощностью 250 кВт каждый с поршневыми ДВС 
со традиционной впускной системой с каналами и трубопроводами, имеющими 
круглое поперечное сечение. В случае использования в двигателях модернизиро-
ванной впускной системы с профилированными трубопроводами, то мощность 
каждого поршневого ДВС возрастет до 300 кВт, и потребуется только 334 дизель-
генератора. Следует подчеркнуть, что, как обсуждалось в разделе 5.1, технология 
изготовления модернизированной впускной системой не будет существенно отли-
чается от таковой для изготовления двигателя с традиционным впускным трубо-
проводом (в обоих случаях они изготавливаются методом литья). Таким образом 
себестоимость изготовления дизель-генераторов на базе двигателей с модернизи-
рованной впускной системой останется практически неизменной. Поэтому при-
мерно на 15,0 % (с учетом увеличившийся цены более мощного электрического 
генератора) снизятся капитальные затраты предприятий при изготовлении двига-
телей для решения рассматриваемой задачи малой энергетики Свердловской обла-
сти.  
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Далее подробно рассмотрим для данного случая возможное энергосбережение 
у промышленного предприятия – двигателестроительного завода при изготовлении 
меньшей серии поршневых ДВС с модернизированной впускной системой. 
Основными показателями эффективности использования энергоресурсов для 
машиностроительных предприятий являются [262]: топливоемкость продукции 
βТОП.П (отношение полного годового потребления всех видов топлива ΣВТ.Г к ЦГ.П); 
энергоемкость продукции βЭН.П (отношение полного годового потребления топлива 
и всех видов энергии ΣВГ к стоимости годового выпуска продукции ЦГ.П); теплоем-
кость продукции βТ.П (отношение годового потребления тепловой энергии QГ к 
ЦГ.П); электроемкость продукции βЭЛ.П (отношение годового потребления активной 
мощности WЭЛ.Г к ЦГ.П). 
В рассматриваемом случае энергосбережения может быть достигнуто в основ-
ном за счет снижения βЭЛ.П, поскольку другие показатели эффективности исполь-
зования энергоресурсов предприятия (βТ.П и βТОП.П) останутся практически неиз-
менными. Так, годовое потребление основных видов топлива (мазут, дизельное 
топливо, керосин, газ и т.д.) для нужд производства останется прежним. А годовое 
потребление тепловой энергии, которая необходима для вентиляции и обогрева це-
ховых помещений и зданий также сохранится на прежнем уровне (предполагаем, 
что количество складских помещений, цехов, стендов, лабораторий и других адми-
нистративных помещений завода не изменится).  
Снижение годового потребления активной мощности на предприятии в дан-
ном случае будет осуществляться за счет снижения расхода электроэнергии в тер-
мических и литейных цехах, а также при выработке кислорода и сжатого воздуха, 
т. к. для решения задачи малой энергетики необходимо изготовить меньше на  
15,0 % поршневых двигателей с модернизированной впускной системой. Для дви-
гателестроительного завода это означает, что ему потребуется выпустить меньшее 
количество деталей двигателей, причем не только деталей и узлов впускной си-
стемы, но более сложных деталей, таких как коленчатый вал, распределительный 
вал, блок цилиндров, корпусные детали, головка блока и другие.  
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На основе статистических данных [262] проведем анализ возможного энерго-
сбережение по всем видам топливно-энергетических ресурсов и отдельно по элек-
троэнергии для рассматриваемого случая.  
Например, для изготовления универсальных двигателей внутреннего сгорания 
общее потребление топливно-энергетических ресурсов составляет примерно  
318,4 тыс. т у.т., из них на тепловую энергию расходуется 18,4 % (58,5 тыс. т у.т.), 
на электроэнергию – 37,7 % (120,1 тыс. т у.т.), на топливо – 43,9 %  
(139,8 тыс. т у.т.). Тогда в рассматриваемом случае расход электроэнергии сокра-
тится примерно на 15,0 % из-за уменьшения необходимого количества дизель-ге-
нераторов. Соответственно потребление электроэнергии составит 100,3 тыс. т у.т., 
а общее потребление топливно-энергетических ресурсов – 298,6 тыс. т у.т., что на 
6,22 % меньше, чем исходный уровень. 
Таким образом повышение в результате научно-исследовательских работ эф-
фективности только одного процесса – процесса впуска в поршневом двигателе, 
позволившее создать модернизированную впускную систему (с профилированным 
участком) даст улучшение важнейшего технического параметра двигателя – удель-
ной массы приблизительно на 20 %. Это позволит снизить общую затрату топ-
ливно-энергетических ресурсов при производстве дизель-генераторов для объек-
тов малой энергетики Свердловской области примерно на 6,0 %, и уменьшить ка-
питальные затраты на 15 % [260, 263]. 
Процесс впуска в поршневых ДВС с турбонаддувом имеет существенные от-
личия в газодинамических и теплообменных характеристиках потоков по сравне-
нию с процессами в атмосферных двигателях. Соответственно, будут отличаться 
способы совершенствования процессов во впускной системе таких двигателей. 
Экспериментальные исследования газодинамики течения во впускной системе 
поршневого ДВС с турбонаддувом показали, что с появлением в тракте мощного 
активного элемента турбокомпрессора, возникают интенсивные колебания скоро-
сти и давления потока воздуха в канале в течение всего рабочего цикла двигателя, 
значительно превышающие (на 25-35 %) таковые для атмосферного ДВС (см. 
главу 3).  
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Оказалось, что при этом уровне пульсаций поперечное профилирование не 
приводит к желаемому результату. В связи с этим была разработана автоматизиро-
ванная система с электромагнитным клапаном, которая позволяет производить 
управляемый сброс определенного (избыточного) количества воздуха из впускной 
системы на участке между компрессором и впускным трубопроводом.  
Было установлено, что наличие во впускном канале вышеописанной регули-
рующей системы приводит к стабилизации течения в процессе впуска при сохра-
нении расходных характеристик двигателя. Известно [264], что пульсационные яв-
ления значительно меняют характеристики компрессоров, увеличивается их гид-
равлическое сопротивление. Оценки показывают, что снижение затрат на сжатие в 
компрессоре приблизительно на 10 % в двигателях с турбонаддувом приведет к 
лучшей очистке цилиндра от отработавших газов, и соответственно, уменьшит ко-
эффициент остаточных газов на 5-7 %, что позволит в итоге снизить удельный рас-
ход топлива двигателя на 3-5 %. 
Таким образом, вышеприведенные оценки показали, что стабилизация тече-
ния и теплообмена во впускной системе поршневых ДВС (атмосферных и с турбо-
наддувом) в конечном итоге даст повышение энергоэффективности как при произ-
водстве двигателей, так и при их эксплуатации. 
 
 
5.4. Выводы 
 
1. Эскизные проработки модернизированных впускных и выпускных трубо-
проводов с профилированными участками с поперечными сечения в форме квад-
рата и равностороннего треугольника показали, что они могут быть внедрены в 
производство без значительных конструктивных доработок газовоздушных трак-
тов двигателя и каких-либо технологических затруднений. ………………………… 
2. Представлена конструктивная проработка впускной системы дизельного 
двигателя 6ДМ-21 (ООО УДМЗ) с системой управляемого сброса части сжатого 
воздуха с целью повышения качества газообмена; предложена принципиальная 
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схема управляемого сброса части сжатого воздуха с помощью электромагнитного 
клапана для двигателей с турбонаддувом, а также проработан алгоритм управления 
этим процессом; ………………………………………………………………………… 
3. Выполнено конструктивно-технологическое исполнение модернизирован-
ной выпускной системы дизеля 6ДМ-21 с системой эжекции; представлена эскиз-
ная проработка установки эжекционных трубок в выпускном трубопроводе для 
указанного двигателя; …………………………………………………………………... 
4. Показано, что модернизация систем впуска (за счет управляемого сброса 
части сжатого воздуха) и выпуска (за счет применения системы эжекции) для боль-
шинства существующих модификаций поршневых двигателей с турбонаддувом 
может быть реализованы без существенных капиталовложений и дополнительной 
технологической подготовки производства на двигателестроительном заводе; …… 
5. Выполнено физико-математическое моделирование рабочих процессов 
полноразмерного дизельного двигателя 8ДМ-21 с учетом конфигурации газовоз-
душных трактов и газодинамической нестационарности при впуске и выпуске с по-
мощью программного комплекса ACTUS (ABB Turbo Systems); …………………… 
6. На основе физико-математического моделирования показано, что за счет 
оптимизации геометрии впускного трубопровода дизеля 8ДМ-21 можно улучшить 
качество газообмена (повысить коэффициент наполнения в среднем на 0,5 %), по-
высить эффективную мощность рассматриваемого двигателя (до 0,7 %) и снизить 
удельный эффективный расход топлива (вплоть до 0,75 %); ………………………… 
7. Моделирование рабочего процесса дизеля 8ДМ-21 в программе ACTUS 
показало, что применение активной эжекции в выпускной системе приводит к 
улучшению очистки цилиндров от отработавших газов (коэффициент остаточных 
газов снижается на величину до 10 %), что снижает удельный эффективный расход 
топлива в среднем на 1 % (или массовый расход до 3 кг/ч) при сохранении мощ-
ностных характеристик поршневого ДВС; …………………………………………… 
8. Установлено, что использование модернизированных впускных и выпуск-
ных трубопроводов с профилированными участками может привести к энергосбе-
режению при производстве серии энергетических установок на базе поршневых 
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ДВС для решения задачи генерации необходимых мощностей (например, общее 
снижение затрат топливно-энергетических ресурсов при обеспечении объектов ма-
лой энергетики Свердловской области может составить около 6,0 %). …………….. 
………………………………………………………………………………………. 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 
 
В диссертационной работе разработаны оригинальные методики исследования 
тепломеханических процессов в газовых потоках в условиях газодинамической не-
стационарности, а также спроектирован, изготовлен и отлажен комплекс натурных 
лабораторных и промышленных установок для исследования газодинамических и 
тепломеханических характеристик течений в газовоздушных трактах поршневых 
ДВС с турбонаддувом и без него. Проведенный комплекс исследований позволил 
сформулировать основные выводы по работе: ……………………………………… 
 Показано, что процессы в трубопроводах ДВС во время впуска и выпуска 
протекают с высокой степенью нестационарности, что и определяет механизм теп-
лопереноса; …………………………………………………………………………… 
 Предложена методология исследования интенсивности локальной тепло-
отдачи нестационарных, пульсирующих потоков в газовоздушных трактах порш-
невых двигателей, а также метод учета газодинамической нестационарности при 
расчете локального коэффициента теплоотдачи; ……………………………………. 
 Установлено, что снижение интенсивности локальной теплоотдачи пуль-
сирующего газового потока во впускных и выпускных трубопроводах находится в 
диапазоне 1,2-2,5 по сравнению со стационарным течением; ……………………… 
 Выявлены закономерности влияния дополнительных конструктивно-
функциональных узлов впускных и выпускных трактов (в частности, компрессора 
и турбины турбокомпрессора системы наддува, фильтрующих элементов) на газо-
динамические и тепломеханические характеристики газовых потоков в поршневом 
ДВС; показано, что наличие фильтра приводит к сглаживанию амплитуд пульсаций 
скорости и давлений потока с одновременным увеличением гидравлического со-
противления трактов; ………………………………………………………………… 
 Установлено влияние конфигурации впускного и выпускного трубопро-
водов поршневого двигателя без наддува на газодинамические, расходные и тепло-
обменные характеристики газовых потоков в них; предложены способы улучшения 
показателей качества газообмена на основе поперечного профилирования трубо-
проводов (максимально достигнутый эффект заключается в повышении коэффици-
ента наполнения вплоть до 22 % и снижении коэффициента остаточных газов до 24 
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% на отдельных режимах работы двигателя); расчетно-аналитическая оценка пока-
зала, что профилирование газовоздушных трактов приводит к повышению мощно-
сти ДВС (до 14 %) при фактически неизменном удельном расходе топлива (± 1,0 
%) и уменьшению (в среднем на 10-12 %) тепломеханических нагрузок на основ-
ные детали и узлы впускных и выпускных трактов; технические решения на пред-
лагаемые способы повышения качества газообмена защищены патентами Россий-
ской Федерации; ……………………………………………………………………… 
 Установлены основные закономерности изменения мгновенных значений 
местных скорости, давления и локального коэффициента теплоотдачи в газовоз-
душных трактах поршневого ДВС с турбонаддувом и без него при разных режимах 
работы двигателя и турбокомпрессора; на основе этих данных разработан способ 
уменьшения (до 2,5 раз) амплитуд пульсаций местных давления и скорости потока 
газа во впускном трубопроводе поршневого ДВС с турбонаддувом, а также способ 
снижения (в среднем на 20 %) локального коэффициента теплоотдачи потока в нем, 
что позволит снизить различия в работе цилиндров многоцилиндровых ДВС, уве-
личить КПД компрессора, понизить уровень шума, а также повысить надежность 
двигателя в целом; ……………………………………………………………………. 
 Получены эмпирические уравнения для расчета мгновенных локальных 
коэффициентов теплоотдачи и коэффициента мобильности теплоотдачи для впуск-
ного и выпускного трубопроводов поршневых ДВС с турбонаддувом и без него при 
разных режимах работы двигателя и турбокомпрессора; …………………………. 
 На основе собственных экспериментальных данных проведено комплекс-
ное математическое моделирование рабочего процесса полноразмерных поршне-
вых двигателей с учетом газодинамической нестационарности процессов во впуск-
ных и выпускных трубопроводах; подтверждена эффективность разработанных 
способов модернизации впускных и выпускных систем ДВС; представлены срав-
нительные таблицы технико-экономических параметров исходных и модернизиро-
ванных двигателей 2Ч 8,2/7,1 и 8ЧН 21/21; ………………………………………… 
 В итоге сформулировано перспективное направление дальнейших иссле-
дований процессов в газовоздушных трактах, в частности, изучение взаимосвязи 
процессов впуска и выпуска. ………………………………………………………. 
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СПИСОК СОКРАЩЕНИЙ И ОБОЗНАЧЕНИЙ 
 
Все символы и сокращения поясняются при первом их появлении в тексте дис-
сертации. Ниже приводится лишь перечень наиболее употребляемых сокращений 
и обозначений. 
 
Список сокращений 
ДВС – двигатель внутреннего сгорания; 
НМТ – нижняя мертвая точка; 
ВМТ – верхняя мертвая точка; 
град. п.к.в. – градусы поворота коленчатого вала; 
ТК – турбокомпрессор; 
ОНВ – охладитель наддувочного воздуха; 
КПД – коэффициент полезного действия; 
АЦП – аналого-цифровой преобразователь; 
ПК – персональный компьютер; 
КС – камера сгорания 
 
Список обозначений 
d – диаметр трубопровода, мм; 
dэ – эквивалентный (гидравлический) диаметр канала, мм; 
F – площадь поверхности, м2; 
G – массовый расход, кг/с; 
ge – удельный эффективный расход топлива, г/(кВт·ч); 
L – длина, м; 
l – характерный линейный размер, м; 
n – частота вращения коленчатого вала двигателя, мин-1; 
nтк – частота вращения ротора турбокомпрессора, мин-1; 
Nе – эффективная мощность двигателя, кВт; 
ро – барометрическое давление, Па; 
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рх – локальное полное давление, Па;  
T – абсолютная температура, К; 
t – температура по шкале Цельсия, оС; 
Q – объемный расход газа, м3/с; 
w – скорость потока, м/с; 
wх – местная скорость потока, м/с; 
w  – местная средняя скорость потока, м/с; 
α – коэффициент избытка воздуха; 
ην – коэффициент наполнения; 
αх – локальный коэффициент теплоотдачи, Вт/(м2·К); 
γ – коэффициент остаточных газов; 
 – угол поворота коленвала, град. п.к.в.; 
 – коэффициент теплопроводности, Вт/(м∙К); 
 – коэффициент кинематической вязкости, м2/с; 
 – плотность, кг/м3; 
 – время, с; 
πк – степень повышения давления в компрессоре; 
 – коэффициент гидравлического сопротивления; 
 /Nu d  – число Нуссельта; 
/Re wd  – число Рейнольдса. 
……………………………………………………………………………………… 
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ПРИЛОЖЕНИЕ 1 
 
Оценка погрешности измерений 
 
Все расчеты выполнены по методикам, изложенным в [П1, П2]. 
При оценке погрешности эксперимента обычно рассматривают два основных 
типа относительных погрешностей (ошибок): систематическая и случайная. Систе-
матическая составляющая погрешности является постоянной или изменяющейся 
по определенному закону величиной. Однако, огромное число источников систе-
матических погрешностей делает практически невозможным полный анализ их 
влияния на результаты измерений, поэтому практически осуществима только 
оценка величины систематических погрешностей. Оценка величины систематиче-
ской погрешности для данной методики обычно производится по процедурной по-
грешности и по погрешности измерительных проборов, которая определяется их 
классом точности. 
 
1. Систематическая погрешность 
 
В данном исследовании оценка систематической погрешности произведена по 
паспортам заводов-изготовителей приборов, по литературным данным, а там, где 
они отсутствовали, относительная систематическая ошибка определялась как отно-
шение половины цены деления шкалы прибора к наименьшему значению измеряе-
мой величины. К сожалению, в большинстве источников не указана точная харак-
теристика приводимой ошибки, поэтому в данном исследовании эти погрешности 
принимались за оценку относительной систематической ошибки, что приводило к 
некоторому (за счет случайной ошибки) ее завышению. В сложной измерительной 
цепи суммарная погрешность рассчитывалась по формуле: 


n
i
i
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 ,       (П1.1) 
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где δi – относительные ошибки отдельных звеньев, включая тарировку, n – количе-
ство измерений. 
Максимальная систематическая погрешность экспериментального измерения 
исходных величин в данной работе приведена в таблице П1.1. 
 
Таблица П1.1 
Максимальная систематическая погрешность измерения исходных величин 
№ Величина 
Прибор 
или источник 
Погрешность % 
1 Барометрическое давление, ро Барометр 0,1 
2 Перепад давление в потоке, р 
Микроманометр 
МКВ-250 
2,5 
3 Температура воздуха, t ИВТМ-7 1,0 
4 Линейные размеры канала Штангенциркуль 0,6 
5 
Скорость потока воздуха в ка-
нале, хw  
Термоанемометр 5,4 
6 
Частота вращения коленчатого 
вала двигателя, n 
Тахометр 2,5 
7 
Частота вращения ротора турбо-
компрессора, nТК 
Бесконтактный 
индуктивный 
датчик 
0,05 
8 
Угол поворота коленчатого 
вала, φ 
Индуктивный 
датчик 
2,5 
9 
Статическое давление потока 
воздуха в канале, рх 
Датчик давления 
S-10 
0,5 
10 
Теплофизические свойства воз-
духа 
П2 2,0 
 
Оценка систематической погрешности расчетных величин проводилась по со-
отношениям между среднеквадратичными ошибками исходных и расчетных вели-
чин. Результаты этой оценки приведены. Систематическая погрешность основных 
расчетных величин в данной работе представлена в таблице П1.2. 
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Таблица П1.2 
Систематическая погрешность основных расчетных параметров 
№ Параметр Погрешность (%) 
1 Эквивалентный (гидравлический) диаметр, dЭ 0,9 
2 Объемный расход воздуха в канале, Q 6,2 
3 Локальный коэффициент теплоотдачи, αх 10,0 
4 Коэффициент гидравлического сопротивления, ξ 5,2 
 
2. Случайная погрешность 
 
Для величин, являющихся результатом косвенных измерений, сначала по ис-
ходным данным производился расчет совокупности из значений, а затем по ней 
определялась величина случайной ошибки. 
Перед выполнением основного комплекса экспериментов были проведены 
пробные опыты: были произведены по 10 замеров при нескольких режимных и гео-
метрических параметрах. 
Величина доверительной вероятности была выбрана равной Р(Δх) = 0,9, по-
скольку только она обладает однозначным соотношением со среднеквадратичным 
отклонением для наиболее употребительных законов распределения. Границы до-
верительного интервала определялись по соотношению: 
n
s
tх  ,      (П1.2) 
где t – коэффициент Стьюдента для заданной вероятности р и числа измерений n 
(для Р(Δх) = 0,9 и n = 10: t = 1,8); s – средняя квадратичная ошибка результата серии 
измерений: 
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где xi – n-ое измерение, х  – среднее значение из n измерений, 
n
х
х
n
i
i
 1 . 
Максимальная случайная погрешность вычисления основного показателя – 
локального коэффициента теплоотдачи в канале составляла 1,6 %. 
Поскольку в настоящее время нет достаточно точного и обоснованного спо-
соба объединения случайной и систематической ошибок, являющимися ошибками 
разного происхождения, оценки величины полной (суммарной) ошибки не произ-
водилось. 
В данном исследовании ряд выводов получен методом сравнения, следова-
тельно, надежность этих выводов лимитируется только случайными ошибками, а 
так как величина их оказалась незначительной, то привлечения аппарата дисперси-
онного анализа не потребовалось. 
В целом, оценка погрешности опытов показала, что выбранная техника экспе-
римента обеспечивает достаточную достоверность полученных результатов. 
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ПРИЛОЖЕНИЕ 2 
 
Физико-математическое моделирование рабочего процесса автомо-
бильного двигателя 2Ч 8,2/7,1 
 
Перед экспериментальным исследованием процессов во впускных и выпуск-
ных каналах в поршневых ДВС с целью повышения качества газообмена и, соот-
ветственно, улучшении их технико-экономических показателей были оценены по-
тенциально достижимые показатели двигателей с модернизированными газовоз-
душными трактами. Для этой цели было выполнено физико-математическое моде-
лирование в программном комплексе Дизель-РК двигателя 2Ч 8,2/7,1 (автомобиль-
ный двигатель для ВАЗ-ОКА). 
 
1. Описание математической модели для расчета процессов газообмена  
в программном комплексе Дизель-РК 
 
Сначала выполнялось математическое моделирование рабочего процесса 
бензинового двигателя 2Ч 8,2/7,1 в программном комплексе Дизель-РК, разрабо-
танном в МГТУ имени Н. Э. Баумана.  
Приведем краткое описание математической модели для расчета процессов га-
зообмена в бензиновом двигателе [П3] на основе программного комплекса Дизель-
РК. 
 
Расчет параметров в коллекторах и каналах во время газообмена в про-
грамме Дизель-РК 
 
При расчете параметров газа в коллекторах в Дизель-РК используется допу-
щение, о том, что все цилиндры работают идентично, поэтому можно рассчитывать 
только один из них (среднестатистический), а работу остальных учитывать сдвигом 
по фазе потоков массы и энергии в соответствии с порядком работы, который в 
данном случае можно принять равномерным. Реальное взаимодействие импульсов 
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положительно влияет на одни цилиндры и отрицательно на другие. Оно может 
быть смоделировано в одномерном расчете течения газа в коллекторах, но на это 
потребуется на порядок большее время счета ЭВМ. В то время как концепция 
«среднестатистического цилиндра», сглаживая нюансы, позволяет определять сум-
марные показатели газообмена, характерные для двигателя в целом. 
Используемые допущения вносят погрешности в результаты расчета и обу-
славливают ограничения на область применения такого метода расчета. Из литера-
туры известно, что область применения квазистатического метода расчета сужа-
ется с ростом длины коллекторов, частоты вращения коленчатого вала, интенсив-
ности нарастания проходного сечения органов выпуска, с уменьшением площади 
проходного сечения коллектора, с повышением давления в цилиндре в момент от-
крытия выпускных клапанов, с понижением давления в коллекторе. 
Для определения границ применимости квазистатического метода расчета 
разработаны критериальные зависимости [П4, П5]. 
Течение газа в клапанных каналах и окнах рассматривается как нестационар-
ное и одномерное и рассчитывается по методике Орлина А. С., основанной на ин-
тегрировании уравнения импульсов по длине канала lc и по времени. При этом 
условная длина клапанного канала или окна с обтекателями возможно будет не-
сколько отличаться от фактической длины и может уточняться при идентификации 
модели по экспериментальным данным [П6]. 
Уравнение движения для одномерного, нестационарного течения: 
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Умножив обе части этого уравнения на dx и проинтегрировав его по длине 
канала от 0 до lc при допущениях, что dW/dτ не зависит от x и W(0, τ) = 0, c учетом 
того, что из уравнения Бернулли следует: 
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получим: 
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где Wo(τ) – скорость установившегося потока в канале, зависящая только от пере-
пада давлений между цилиндром и коллектором в каждый момент времени: 
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где: Pc, Tc – давление и температура газа в цилиндре, Pr – давление газа в выпускном 
коллекторе. 
В связи с квазистатическим допущением о постоянстве на данном расчетном 
шаге давлений и температур газа в цилиндре и коллекторах, скорость Wo(τ) на этом 
же расчетном шаге будет также постоянной, обозначим ее Wo, обозначим также 
скорость в конце канала в начале расчетного интервала времени W1, а скорость в 
конце канала в конце расчетного интервала времени WL. Решением предыдущего 
дифференциального уравнения с учетом принятых обозначений будет: 
)(exp)(
)(exp)(
11
11
o
c
o
o
o
c
o
o
L
WW
l
W
WW
WW
l
W
WW
W





 






 




    (П2.5) 
Критическая скорость истечения cкр RTkka )1/(2  . Приведенная ско-
рость в конце канала крL aW / . В связи с тем, что фактически выпускной канал 
не является специально спрофилированным (подобно соплу Лаваля), в нем имеют 
место внезапные расширения, повороты. Резкий рост потерь в выпускном канале 
из-за возникновения локальных зон звукового течения начинается уже со средних 
по сечению значений λ порядка λпр = 0,65…0,75. Сверхзвуковые течения в элемен-
тах газовоздушного тракта ДВС вообще невозможны даже при значительных 
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сверхкритических перепадах давлений. Поэтому при λ > λпр, принимается 
крL aW пр . 
Средняя скорость истечения на малом расчетном шаге может быть принята 
как 
W = (WL + W1)/2.      (П2.6) 
Статическая температура вытекшей из цилиндра порции газа: 
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Статические давление и плотность: 
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Масса и энтальпия порции газа вытекшей за расчетный шаг τ из цилиндра 
через канал с эффективным проходным сечением μf составят: 
  WfG ,  cp TCGI *    (П2.9) 
В свою очередь, энтальпия, попавшая в выпускной коллектор, будет меньше 
на величину тепла отведенного в стенки канала  
  )(
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где Fwcr – площадь стенок канала; αwcr – коэффициент теплоотдачи в канале;  
Twcr – температура стенки канала. 
Аналогично ведется расчет течения во впускном тракте. 
При расчете параметров газа в выпускном коллекторе граничные условия со 
стороны турбины задаются уравнением, аппроксимирующим ее расходную харак-
теристику: 










m
rr
r
tt
P
P
T
P
FAG
*
2
*
*
1 ; 
**
rptt TCGI    (П2.11) 
где P*r, T*r – давление и температура заторможенного газа в коллекторе;  
P2 – давление за турбиной; Ft – площадь проходного сечения соплового аппарата 
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турбины; m – коэффициент (для радиальных турбин m = 0,42, для осевых 0,346);  
A – коэффициент. 
Уточняя величину коэффициента A можно подобрать среднее давление перед 
турбиной P*r таким образом, чтобы обеспечить наперед заданное его значение или 
обеспечить баланс мощности турбины и компрессора агрегата наддува (если задан 
его КПД или проводится исследование влияния величины перепада давления на 
турбине на рабочий процесс). 
 
Особенности расчета газообмена бензиновых ДВС в Дизель-РК 
 
При расчете газообмена в бензиновых ДВС необходимо учитывать увеличе-
ние массы рабочего тела на величину паров бензина и затраты тепла на его испаре-
ние. 
Сделаем допущение о том, что масса паров бензина поступает во впускной 
коллектор вместе с воздухом. Таким образом, масса чистого свежего заряда, посту-
пающего на расчетном шаге во впускной коллектор составит: 
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Если бензиновый ДВС оборудован карбюратором, то потери тепла вслед-
ствие испарения следует относить к энтальпии, поступающей во впускной коллек-
тор вместе с массой чистого свежего заряда ΔGск: 
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где Не = 230…314 кДж/кг – удельная теплота испарения бензина. 
Если бензиновый ДВС оборудован системой впрыска во впускной канал (на 
тарелку клапана) то теплоту испарения следует отнести к энтальпии, втекающей в 
цилиндр: 
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где ΔGsc – масса газа, перетекающего из коллектора в цилиндр; Тs – текущая тем-
пература в коллекторе; Срs(ts, α, r) – текущая теплоемкость газа в коллекторе;  
rs – текущая концентрация отработавших газов во впускном коллекторе. 
 
Расчет показателей качества газообмена в цилиндрах ДВС  
в программном комплексе Дизель-РК 
 
Для объемов цилиндров четырехтактного ДВС во время всего процесса газо-
обмена используется допущение о «полном перемешивании» и мгновенном рас-
пространении возмущений. Весь объем цилиндра представляет собой единую от-
крытую термодинамическую систему, в которой и определяются параметры газа по 
уравнениям 
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Связь концентрации ОГ в свежем заряде и показателей качества газооб-
мена для дизельного двигателя 
Введем обозначения для параметров газа в цилиндре в момент начала сжатия 
(точка «а»): 
G – общая масса газа (свежий заряд). Свежий заряд состоит из свежего воздуха 
Gcv и остаточных газов Gog. С другой стороны, если учесть состав отработавших 
газов, то масса свежего заряда является суммой массы стехиометрических отрабо-
тавших газов Gcg и массы чистого воздуха Gck. 
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r = Gcg / G – концентрация стехиометрического количества отработавших га-
зов; 
Θ = Gcg / Gog – концентрация стехиометрических отработавших газов в оста-
точных газах, или концентрация стехиометрических отработавших газов в цилин-
дре после окончания сгорания. 
Воспользуемся классическими определениями [П6]: 
γ = Gog / G – коэффициент остаточных газов, 
α = Gck / (qc·lo) – коэффициент избытка воздуха, 
где: qc – цикловая подача топлива, кг; lo – теоретически необходимое количество 
воздуха для сгорания 1 кг топлива (для дизеля lo = 14,49 кг-воздуха/кг-топлива); 
hк
кк
c
VР
RT
G    – коэффициент наполнения; 
где: Pк, Tк, Rк – давление, температура, газовая постоянная воздуха на входе во 
впускной коллектор; Vh – рабочий объем цилиндра. 
Если известна цикловая подача топлива qc, то концентрация отработавших га-
зов после сгорания составит:  
Θ = (Gcg + (Lo + 1)·qc) / (G + qc).   (П2.16) 
На момент начала расчета (точка «а» – начало сжатия) известны: 
 давление, температура и объем рабочего тела; 
 коэффициент остаточных газов γr (в первом приближении). 
Выразим массу стехиометрических отработавших газов из определений γr и Θ:  
Gcg = G·γr·Θ      (П2.17) 
и подставим ее в выражение для Θ, а затем, решим полученное уравнение относи-
тельно Θ:  
Θ = qc·(lo + 1) / (G + qc + G·γr);   (П2.18) 
и далее: 
Gcg = G·γr·Θ;      (П2.19) 
Gck = G – Gcg;     (П2.20) 
r = Gcg / G;       (П2.21) 
α = Gck / (qc·lo).      (П2.22) 
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Если цикловая подача топлива не известна, а задан коэффициент избытка воз-
духа α, то после подстановок выражения для qc через α в уравнение для Θ, найдем 
после преобразований Θ из квадратного уравнения: 
a
acbb
2
42 
 : 
a = γr;       (П2.23) 
b = α lo γr – (α·Lo + 1) – γr·(lo + 1);   (П2.24) 
c = – (lo + 1);     (П2.25) 
и далее:  
Gcg = G γr Θ;      (П2.26) 
Gck = G – Gcg;      (П2.27) 
r = Gcg / G;       (П2.28) 
qc = Gck / (α·lo).     (П2.29) 
После окончания расчета газообмена с выходом опять в точке «а» определим 
новые значения коэффициента остаточных газов и коэффициента наполнения: 


r
r ;      (П2.30) 
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G )1(   .     (П2.31) 
 
Связь концентрации отработавших газов в свежем заряде и показателей 
качества газообмена для бензиновых ДВС  
Введем обозначения для газа в цилиндре в момент начала сжатия (точка «а»): 
G – общая масса газа (свежий заряд). 
Свежий заряд состоит из чистого свежего заряда Gck и остаточных газов Gcg, 
свойства которых зависят от α. С другой стороны, чистый свежий заряд Gck состоит 
из чистого воздуха Gair и бензина (газа), масса которого равна qc; 
r = Gcg / G – концентрация отработавших газов; 
Θ = 1 – концентрация отработавших газов в остаточных газах, или концентра-
ция отработавших газов в цилиндре после окончания сгорания. 
Воспользуемся классическими определениями [П6]: 
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γr = Gсg / G – коэффициент остаточных газов; 
α = Gair / (qc·lo) – коэффициент избытка воздуха; 
qc – цикловая подача топлива, кг; 
lo – теоретически необходимое количество воздуха для сгорания 1 кг топлива 
(для бензино-воздушной смеси lo = 14,87 кг-воздуха/кг-топлива). 
hк
кк
ck
VР
RT
G  – коэффициент наполнения; 
где Pк, Tк, Rк – давление, температура, газовая постоянная воздуха на входе во 
впускной трубопровод. 
На момент начала расчета (точка «а» – начало сжатия) известны: 
 давление, температура и объем рабочего тела; 
 коэффициент остаточных газов γr (в первом приближении). 
Вычислим концентрацию отработавших газов: 
Gcg = G·γr;       (П2.32) 
Gck = G – Gcg;      (П2.33) 
r = γr.       (П2.34) 
Если известна цикловая подача топлива qc, то вычислим α: 
α = (Gck – qc) / (qc·lo).     (П2.35) 
Если цикловая подача топлива не известна, а задан коэффициент избытка воз-
духа α, то вычислим qc:  
qc = Gck / (α·lo + 1).      (П2.36) 
После окончания расчета газообмена с выходом опять в точке «а» определим 
новые значения коэффициента остаточных газов и коэффициента наполнения: 


r
r ;      (П2.37) 
hк
кк
r
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RT
G )1(   .     (П2.38) 
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2. Моделирование рабочего процесса бензинового двигателя  
в программном комплексе Дизель-РК 
 
В качестве объекта моделирования выбран двигатель автомобиля «ВАЗ-
ОКА» (2Ч 8,2/7,1).  
При расчетах закладывались следующие основные исходные условия. Кон-
структивные параметры цилиндропоршневой группы:  
 бензиновый четырехтактный двигатель, имеющий 2 цилиндра и рядную ком-
поновку; 
 степень сжатия ε = 9,0; 
 ход поршня S = 71 мм; 
 диаметр цилиндра D = 82 мм; 
 головку цилиндра – двухклапанная. 
Геометрические характеристики (длина и диаметр поперечного сечения) га-
зовоздушных трактов (впускных и выпускных каналов в головке, а также впускных 
труб и выпускных коллекторов) задавались согласно этим показателям для двига-
теля автомобиля «ВАЗ-ОКА». 
Параметры состояния окружающей среды:  
 температура tо = 20 °С. 
 барометрическое давление ро = 0,1013 МПа; 
Фазы газораспределения задавались в соответствии со штатными парамет-
рами двигателя автомобиля «ВАЗ-ОКА»: 
 открытие выпускного клапана – 47 град п.к.в. до нижней мертвой точки; 
 закрытие выпускного клапана – 17 град п.к.в. после верхней мертвой точки; 
 открытие впускного клапана – 33 град п.к.в. до верхней мертвой точки; 
 закрытие впускного клапана – 79 град п.к.в. после нижней мертвой точки. 
Частота вращения коленчатого вала изменялась в диапазоне от 1000 до 
5600 мин-1. 
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Сначала проводилось моделирование рабочего процесса двигателя 2Ч 8,2/7,1 
(ВАЗ-ОКА) с базовыми техническими и геометрическими характеристиками. Ре-
зультаты этого расчета были взяты как исходные данные для дальнейшего сопо-
ставления с усовершенствованными процессами газообмена. 
 
Влияние на рабочий процесс совершенствования процесса впуска 
 
Сначала рассмотрим результаты доводки впускной системы и, соответ-
ственно, ее влияние на технико-экономические показатели двигателя. Для доводки 
впускной системы применялись стандартные конструктивные приемы: осуществ-
лялось изменение диаметра и длины впускного коллектора и канала в головке ци-
линдра с целью максимального увеличения коэффициента наполнения. 
Установлено, что изменение геометрических размеров (диаметра и длины) 
впускного коллектора и канала в головке цилиндра приводят к увеличению коэф-
фициента наполнения ην в диапазоне от 2,5 до 10,5 % в сравнении с исходным дви-
гателем (рисунок П2.1). В перспективе это приведет к улучшению наполнения ци-
линдров свежим зарядом и созданию более благоприятных условий для смесеобра-
зования и сгорания топлива. 
 
 
Рисунок П2.1 – Зависимость коэффициента наполнения ην от частоты вращения 
коленчатого вала n после модернизации элементов впускной системы 
394 
Как ожидалось, увеличение коэффициента ην привело к увеличению эффек-
тивной мощности поршневого ДВС на величину 2,5-11,0 % в зависимости от ре-
жима его работы (рисунок П2.2). 
 
 
Рисунок П2.2 – Зависимость эффективной мощности двигателя Nе от частоты вра-
щения коленчатого вала n после модернизации элементов впускной системы 
 
Следует отметить, что удельный эффективный расход топлива при этом фак-
тически не изменился (рисунок П2.3). 
 
 
Рисунок П2.3 – Зависимость удельного эффективного расхода топлива gе от ча-
стоты вращения коленвала n после модернизации элементов впускной системы 
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Таким образом, только за счет изменения конфигурации элементов впускной 
системы можно увеличить коэффициент наполнения на величину до 11 %, что при-
водит к увеличению мощности вплоть до 11 % при фактически неизменном удель-
ном эффективном расходе топлива. 
 
Влияние на рабочий процесс совершенствования процесса выпуска 
 
Далее проводилась доводка геометрических параметров выпускной системы 
с целью снижения коэффициента остаточных газов γ. Как и в предыдущем случае, 
в ходе доводки применялись стандартные приемы: изменялись длина и диаметр 
выпускного коллектора и выпускных каналов в головке цилиндров. 
В результате были определены оптимальные диаметры и длины основных 
элементов выпускной системы, при которых коэффициент γ снизился в диапазоне 
от 0,5 до 11,0 % (рисунок П2.4).  
 
 
Рисунок П2.4 – Зависимость коэффициента остаточных газов γ от частоты враще-
ния коленчатого вала n после модернизации элементов выпускной системы 
 
В перспективе эта мера должна привести к лучшей очистке цилиндра от от-
работавших газов, что позволит в последующий процесс впуска лучше заполнить 
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цилиндр топливно-воздушной смесью, а соответственно, получить большую мощ-
ность. 
Однако результаты моделирования показали, что эта мера оказала не столь 
существенное влияние на эффективную мощность двигателя (рисунок П2.5). 
 
 
Рисунок П2.5 – Зависимость эффективной мощности двигателя Nе от частоты вра-
щения коленчатого вала n после модернизации элементов выпускной системы 
 
Из рисунка П2.5 видно, что увеличение мощности двигателя при доводке гео-
метрии выпускной системы составило не более 5,5 %, а на большинстве режимов 
увеличение мощности не превысило 2,0 %. 
Следует отметить, что после доводки геометрии выпускной системы удель-
ный эффективный расход топлива увеличился в среднем на 0,5 % (рисунок П2.6). 
 
397 
 
Рисунок П2.6 – Зависимость удельного эффективного расхода топлива gе  
от частоты вращения коленчатого вала n после модернизации  
элементов выпускной системы 
 
Таким образом, следует заключить, что совершенствование геометрии впуск-
ной системы в сравнении с выпускной является более эффективным способ повы-
шения технико-экономических показателей поршневых двигателей. 
 
Совершенствование процессов газообмена (одновременная доводка элемен-
тов систем впуска и выпуска) 
 
Далее оценивалось влияние от одновременного совершенствования геомет-
рических конфигураций впускной и выпускной систем на технико-экономические 
показатели поршневых двигателей. 
Из рисунка П2.7 видно, что при одновременном изменении геометрии эле-
ментов впускной и выпускной систем коэффициент наполнения увеличивается на 
величину от 2,5 % до 11,5 % по сравнению с исходным двигателем. 
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Рисунок П2.7 – Зависимость коэффициента наполнения ην  
от частоты вращения коленчатого вала n  
после модернизации элементов впускной и выпускной систем 
 
При этом одновременная доводка геометрии элементов систем впуска и вы-
пуска приводит к снижению коэффициента остаточных газов в диапазоне от 2,5 до 
22,0 % в зависимости от режима работы двигателя (рисунок П2.8). 
 
 
Рисунок П2.8 – Зависимость коэффициента остаточных газов γ от частоты враще-
ния коленвала n после модернизации элементов впускной и выпускной систем 
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Как и следовало ожидать, модернизация впускной и выпускной систем при-
водит к существенному улучшению показателей газообмена поршневого двига-
теля, что соответственно, должно отразиться на его технико-экономические пока-
затели. 
На рисунке П2.9 показана зависимость эффективной мощности Nе от частоты 
вращения коленчатого вала n после модернизации газовоздушных систем двига-
теля. 
 
 
Рисунок П2.9 – Зависимость эффективной мощности Nе от частоты вращения ко-
ленчатого вала n после модернизации газовоздушных систем двигателя 
 
Из рисунка П2.9 видно, что после модернизации газовоздушных систем дви-
гателя увеличение мощности составляет от 3,0 до 12,0 % в зависимости от частоты 
вращения коленчатого вала. При этом наиболее существенный прирост наблюда-
ется при высоких значениях n. 
По рисунку П2.10 можно проследить изменение удельного эффективного 
расхода топлива в двигателе с модернизированными газовозудшными системами. 
Из рисунка П2.10 видно, что расход топлива увеличился в среднем на  
0,5-0,6 %. 
Проведенные с помощью программного комплекса Дизель-РК расчеты пока-
зали, что доводка элементов систем впуска и выпуска бензинового двигателя может 
привести к: 
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 увеличению коэффициента наполнения в диапазоне от 2,5 до 11,5 %; 
 снижению коэффициента остаточных газов на величину от 2,5 до 22 %; 
 росту эффективной мощности двигателя на 3,0-12,0 % при увеличении удель-
ного эффективного расхода лишь на 0,5-0,6 %. 
 
 
Рисунок П2.10 – Зависимость удельного эффективного расхода топлива gе  
от частоты вращения коленчатого вала n после модернизации  
газовоздушных систем двигателя 
 
Таким образом, расчетное исследование показало, что комплексное совер-
шенствование геометрии впускных и выпускных систем является мощным факто-
ром совершенствования рабочего процесса поршневых ДВС. 
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ПРИЛОЖЕНИЕ 3 
 
Общая теория термической анемометрии 
 
Кратко опишем требования к термоанемометрической аппаратуре. Для того 
чтобы измерение было надежным и достоверным, чувствительный элемент и 
остальная часть измерительной аппаратуры должны удовлетворять нескольким ос-
новным требованиям [П7-П9]: 
1. Чувствительный элемент, помещаемый в движущийся поток должен иметь 
небольшие размеры, чтобы вызываемое им возмущение в потоке было минималь-
ным. Другими словами, датчик термоанемометра не должен приводить к искаже-
нию поля скоростей потока в ходе эксперимента. 
2. Мгновенное распределение скорости в области установки чувствительного 
элемента должно быть по возможности равномерным, т. е. размер нити должен 
быть меньше микромасштаба турбулентности. Это позволит получать более досто-
верные данные. 
3. Электронная схема и датчик термоанемометра должны обладать необхо-
димым быстродействием и инерционностью, чтобы их реакция даже на наиболее 
быстрые пульсации была практически мгновенна. То есть постоянная времени всей 
системы измерений должна быть как минимум в два раза меньше, чем постоянная 
времени физического процесса, регистрируемого с помощью термоанемометра 
[П10]. 
4. Чувствительность прибора должна обеспечивать регистрацию всех значи-
мых пульсаций потока, которые могут составлять десятые доли процента от сред-
него значения.  
5. Чувствительный элемент, преобразователь и электронная схема (аппара-
тура) должны иметь стабильные характеристики, чтобы в течение одного измере-
ния не происходило заметных искажений градуировочной (тарировочной) кривой. 
6. Конструкция и управление должны быть достаточно простыми и надеж-
ными. 
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Далее рассмотрим общую теорию термической анемометрии. Чувствительный 
элемент датчика термоанемометра обычно представляет собой тонкую металличе-
скую нить небольшой длины, которая нагревается электрическим током. Для изме-
рения скорости потока и пульсаций в нем используются нити диаметром от 2 до 10 
мкм, которые, как показывает опыт исследований, не вносят существенных иска-
жений в течение исследуемого газового потока. 
В ходе экспериментов нить датчика охлаждается из-за теплопроводности, сво-
бодной и вынужденной конвекции, а также излучению. Доказано [П11], что влия-
нием излучения и свободной конвекцией можно пренебречь. 
Для случая охлаждения нити набегающим потоком воздуха исследователями 
[П12, П13] были получены теоретические и экспериментальные данные о теплооб-
мене цилиндра с газом, движущимися перпендикулярно к оси цилиндра. В итоге, 
Крамерсом [П14] было предложено эмпирическое уравнение, которое дает обычно 
используется в практике для многих газов: 
,    (П3.1) 
где Re – число Рейнольдса, Pr – число Прандтля, Nu – число Нуссельта. В них опре-
деляющими размерами являются диаметр нити датчика и температура потока газа. 
Для воздуха и двухатомных газов справедливость этого уравнения доказана в 
диапазоне чисел Рейнольдса Re от 0,01 до 10000. 
Для нити с диаметром примерно 5 мкм, получим интервал скоростей, в кото-
ром можно воспользоваться уравнением (П3.1): 0,4 < w < 4105 cм/с. Этот диапазон 
скоростей охватывает все случаи практического применения термоанемометра в 
области двигателестроения (при исследованиях процессов во впускных и выпуск-
ных трубопроводах). 
Количество тепла Q, переносимого в единицу времени от нити длиной l с рав-
номерно распределенной температурой к окружающему газу, равно 
,     (П3.2) 
где l – длина нити, м; d – диаметр нити, м; Тж – температура газа, К;  – коэффици-
ент теплоотдачи, Вт/(м2К); Тс – температура нити, К. 
50,033,02,0 RePr57,0Pr42,0 Nu
 жс TTdlQ 
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Или, если заменить величину  по соотношению (П3.1), 
,  (П3.3) 
где  – коэффициент теплопроводности газа, Вт/(мК). 
Для достижения теплового баланса тепловые потери тепла с поверхности нити 
(теплоемкость нити пренебрежимо мала) в единицу времени должны равняться ко-
личеству тепла, выделяемого (джоулево тепло) в единицу времени электрическим 
током, проходящим через нить; другими словами, их величина составляет , 
где  – активное электрическое сопротивление нити при температуре Тс;  
i – сила электрического тока, А. 
Таким образом, для теплового равновесия нити датчика необходимо, чтобы 
.  (П3.4) 
Далее можно выразить разность температур  в уравнении (П3.4) че-
рез величину , где  – электрическое сопротивление нити при темпе-
ратуре газа ; тогда получим 
.     (П3.5) 
Тогда соотношение (П3.4) можно переписать следующим образом: 
, (П3.6) 
где b – температурный коэффициент удельного электрического сопротивления 
нити датчика, Ом/К; Ro – сопротивление при характерной температуре . 
В теории термоанемометрии обычно это соотношение записывают в следую-
щем виде 
,     (П3.7) 
где  
,     (П3.8) 
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,   (П3.9) 
где μ – коэффициент динамической вязкости, м/с2; ρ – плотность газа, кг/м3. 
Указанные выше коэффициенты А и В в практике термоанемометрии не вы-
числяются из уравнений (П3.8) и (П3.9), а определяются экспериментально. Од-
нако иногда они все же используются для оценки влияния свойств газа и нити на 
их значения. 
При постоянной температуре, т. е. при постоянном электрическом сопротив-
лении нити датчика, связь между  и , в соответствии с уравнением (П3.7) 
должна быть линейной.  
В данной работе эта линейная зависимость (рисунок П3.1) была получена в 
ходе экспериментов при статической тарировке созданного термоанемометра с 
чувствительным элементом датчика из нихромовой нити, имеющей диаметр  
5 мкм и длину 5 мм. 
 
 
Рисунок П3.1 – Линейная зависимость  термоанемометра постоянной  
температуры от  
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Для измерения скорости потока и его пульсаций используются два различных 
метода термоанемометрии [П15]: постоянного тока и постоянной температуры. В 
методе постоянного тока – ток, нагревающий нить датчика, поддерживается посто-
янным, что приводит к пульсациям температуры нити, обусловленным влиянием 
потока газа. В методе постоянной температуры – ток нагрева нити датчика регули-
руется таким образом, чтобы выделяющееся количество тепла обеспечивало посто-
янную температуру нити в ходе проведения опытов. 
Функциональная схема термоанемометра постоянного тока приведена на ри-
сунке П3.2. Под действием скорости потока газа нить датчика охлаждается, ее со-
противление изменяется и, соответственно, возникает разбаланс в измерительной 
диагонали аб моста сопротивлений. Сигнал усиливается с помощью специального 
усилителя и далее поступает в аналого-цифровой преобразователь для обработки 
на персональном компьютере. 
 
 
Рисунок П3.2 – Функциональная схема термоанемометра постоянной силы тока 
 
Сущность метода постоянной температуры (рисунок П3.3) состоит в следую-
щем: нить датчика термоанемомтера является одним из плеч моста сопротивлений, 
к измерительной диагонали которого подключается специальный усилитель, име-
ющий усилитель напряжения (с коэффициентом Кн) и усилитель тока (с коэффици-
ентом Кт). Выход этого усилителя осуществляет питание диагонали моста сопро-
тивлений. Электрический ток проходит через нить датчика, нагревая ее до опреде-
ленной температуры. Температура нити поддерживается постоянной с помощью 
сервоуправляемой системы. Таким образом мгновенная величина расходуемой 
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электрической энергии равна мгновенной тепловой потере на нагревание окружа-
ющей среды. Тепловые потери зависят от давления, температуры и скорости изме-
ряемого газа, а также от теплофизических свойств применяемой нити. Следует от-
метить, что если температура и давление газа в ходе опыта не меняются, то ток 
нити будет зависеть только от скорости потока газа. 
 
 
Рисунок П3.3 – Функциональная схема термоанемометра постоянной  
температуры 
 
Если в результате увеличения скорости потока газа нить датчика начинает 
охлаждаться, сопротивление ее при этом начинает меняться согласно уравнению 
(П3.5). Изменение сопротивления приводит к изменению падения напряжения в 
диагонали моста , которое подается на вход усилителя. Это напряжение уси-
ливается и подается на мост так, что ток усилителя, который идет на нагрев нити 
датчика, увеличивается и компенсирует ее охлаждение. Таким образом напряжение 
, характеризующее нагрев датчика, является мерой скорости потока газа. 
Установлено, что постоянная времени термоанемометра τo при работе по ме-
тоду постоянной температуры значительно меньше, чем для метода постоянного 
тока [П16]. При значениях коэффициента усиления петли обратной связи порядка 
10–15 тысяч частотный диапазон термоанемометра постоянной температуры рас-
ширяется до 30–50 кГц, что полностью закрывает диапазон частот, наблюдаемый 
при исследованиях газодинамики в процессах впуска и выпуска поршневых двига-
телях. 
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Довольно низкое значение постоянной времени делает метод теомоанемомет-
рии при постоянной температуре пригодным для измерения скорости и пульсаций 
потоков без применения компенсации термического запаздывания (поскольку из-
за постоянной температуры нити константы А и В (см. выше) являются постоян-
ными). 
 
Статическая и динамическая тарировка термоанемометра постоянной 
температуры 
 
Перед проведением исследований процессов газообмена в поршневых ДВС 
необходимо было определить характеристики одного из основных измерительных 
приборов – термоанемометра постоянной температуры (подробно метод термоане-
мометрии будет описан ниже). Для этого проводилась его статическая и динамиче-
ская тарировка на установке, представленной на рисунке П3.4. 
Эта установка состоит из нагнетателя воздуха 1 с возможностью регулировки 
расхода воздуха за счет изменения частоты вращения ротора двигателя. К нагнета-
телю подсоединен воздухоподводящий канал 2 с участком стабилизации 14 потока 
воздуха, на конце которого установлена насадка 3.  
В ходе тарировки аналоговый сигнал с выхода термоанемометра 4 поступал в 
АЦП 6, который преобразовывал его в цифровой вид для дальнейшей обработки на 
ПК 7 с помощью программного комплекса Lgraph 2.0.  
Для контрольного измерения скорости потока воздуха использовался пневмо-
метрический зонд 8, подключенный к дифманометру 9. Температура потока воз-
духа измерялась термопарой медь-константан, размещенной в подводящем к 
насадке трубопроводе. Показания с термопары регистрировались при помощи мил-
ливольтметра 10, данные с которого также передавались в АЦП и далее в ПК для 
обработки. 
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Рисунок П3.4 – Схема установки для тарировки термоанемометра: 1 – нагнетатель 
воздуха; 2 – воздухоподводящий канал; 3 – насадка; 4 – главный блок термоане-
мометра; 5 – чувствительный элемент термоанемометра; 6 – аналого-цифровой 
преобразователь (АЦП); 7 – персональный компьютер (ПК); 8 – пневмометриче-
ский зонд; 9 – дифманометр (микроманометр); 10 – милливольтметр;  
11 – лопасти; 12 – электрический двигатель; 13 – система управления электриче-
ским двигателем; 14 – участок гидродинамической стабилизации 
 
Промеры поля скоростей потока после насадки с помощью пневмометриче-
ского зонда позволили выявить область потенциального течения в поперечном се-
чении струи, формируемой насадкой, где в дальнейшем размещался чувствитель-
ный элемент датчика термоанемометра. 
При статической тарировке термоанемометра измерялись следующие вели-
чины:  
 барометрическое давление pо, мм. рт. ст.; 
 температура воздуха Тх, К; 
 динамический напор р, мм. вод. ст. 
По ним вычислялась плотность воздуха при данных условиях по классической 
формуле: 
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,      (П3.10) 
где pо – барометрическое давление, Па; R – газовая постоянная для воздуха, равная 
286,7, Дж/(кг К); Т – температура воздуха в канале, К. 
Далее по показаниям микроманометра определялась скорость воздуха при дан-
ных условиях по соотношению: 
.      (П3.11) 
Процедура опыта заключалась в следующем. Скорость потока воздуха на 10–
12 режимах (скоростях) измерялась пневмотрубкой, и параллельно проводились ее 
замеры при помощи термоанемометра. В результате были получены тарировочные 
кривые в виде зависимости напряжения на выходе термоанемометра от скорости 
потока воздуха. Полученная тарировочная кривая для трубопровода с круглой фор-
мой поперечного сечения с диаметром d = 11,4 мм представленна на рисунке П3.5. 
Из рисунка видно, что в диапазоне скоростей от 24 до 100 м/с наблюдается линей-
ная зависимость выходного напряжения от скорости потока воздуха. 
 
 
Рисунок П3.5 – Тарировочная кривая термоанемометра постоянной температуры 
для трубопровода круглого поперечного сечения:  
чувствительный элемент – нихромовая нить диаметром 5 мкм и длиной 5 мм 
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Далее для оценки быстродействия работы системы «термоанемометр – дат-
чик» проводилась их динамическая тарировка. В ходе динамической тарировки со-
здавались пульсации потока с помощью заслонки-лопасти 11 (см. рисунок П3.4), 
вращаемой электрическим двигателем 12 с системой управления частотой враще-
ния двигателя 13. 
На рисунке П3.6 показана экспериментально полученная зависимость посто-
янной времени термоанемометра о от скорости потока воздуха w в трубопроводе 
круглого поперечного сечения. Из рисунка видно, что постоянная времени термо-
анемометра уменьшается с увеличением скорости потока воздуха. На основании 
динамической тарировки, можно заключить, что быстродействие (частота дискре-
тизации по времени и по уровню) разработанного термоанемометра будет доста-
точным на всех газодинамических режимах течения потока воздуха во впускном и 
выпускном трубопроводах поршневого ДВС, поскольку его постоянная времени, 
как минимум в пять раз меньше, чем время прохождения фронта пульсации. Это 
удовлетворяет требованиям, установленным для обработки аналоговых сигналов 
[П17; П18]. 
 
 
Рисунок П3.6 – Зависимость постоянной времени опытного термоанемометра о  
от скорости потока воздуха w 
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Таким образом, на основе статической и динамической тарировок разработан-
ного термоанемометра, можно сделать вывод, что выходной сигнал термоанемо-
метра будет корректно отображать газодинамические и теплообменные процессы, 
происходящие во впускных и выпускных трубопроводах экспериментальной уста-
новке. Исключение будут служить небольшие по амплитуде высокочастотных 
флуктуации скорости потока воздуха, о которых можно будет судить только каче-
ственно, форма их будет заведомо искажаться. 
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ПРИЛОЖЕНИЕ 4 
 
Расчет рабочего процесса автомобильного двигателя 2Ч 8,2/71 с 
модернизированными впускными и выпускными трубопроводами 
 
Далее выполнялся расчет рабочего процесса бензинового двигателя по мето-
дике, описанной в учебнике Шароглазова Б. А. [П19]. 
Необходимость выполнения расчета рабочего процесса бензинового двига-
теля «в ручную» связана с тем, что положительные эффекты (улучшение показате-
лей качества газообмена) от поперечного профилирования впускных и выпускных 
каналов базируются на изменении структуры потока в трубопроводах, поэтому они 
превосходят те улучшения, которые могут быть достигнуты путем традиционной 
доводки трактов с помощью математического моделирования. 
В таблице П4.1 для сравнения представлены показатели качества газообмена, 
которых удалось добиться за счет доводки газовоздушных трактов с помощью ма-
тематического моделирования и за счет поперечного профилирования. 
 
Таблица П4.1 
Показатели газообмена бензинового двигателя после доводки впускных  
и выпускных каналов с помощью математического моделирования и за счет  
поперечного профилирования 
 
Доводка каналов с помощью мате-
матического моделирования 
Модернизация каналов за счет 
поперечного профилирования 
n, мин-1 Улучшение ην, % Улучшение γ, % Улучшение ην, % Улучшение γ, % 
1000 + 11,50 – 21,90 + 24,3 – 24,8 
1500 + 6,80 – 15,30 + 20,1 – 19,0 
2000 + 4,00 – 9,68 + 20,1 – 18,7 
2500 + 5,75 – 9,55 + 13,2 – 14,5 
3000 + 8,65 – 10,90 + 13,2 – 19,2 
 
Сначала выполнялся тепловой расчет двигателя автомобиля «ВАЗ-ОКА»  
(2Ч 8,2/7,1) с воспламенением горючей смеси от постороннего источника (изохор-
ный подвод теплоты) с исходными данными, характерными для прототипа. 
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При расчетах закладывались следующие основные исходные условия.  
Конструктивные параметры цилиндропоршневой группы: 
 бензиновый четырехтактный двигатель, имеющий 2 цилиндра и рядную 
компоновку; 
 степень сжатия ε = 9,0; 
 диаметр цилиндра D = 82 мм; 
 ход поршня S = 71 мм; 
 головка цилиндра – двухклапанная. 
Геометрические характеристики (длина и диаметр поперечного сечения) га-
зовоздушных трактов (впускных и выпускных каналов в головке, а также впускных 
труб и выпускных коллекторов) задавались согласно этим показателям для автомо-
бильного двигателя «ВАЗ-ОКА». 
Параметры состояния окружающей среды:  
 температура tо = 20 °С. 
 барометрическое давление ро = 0,1013 МПа; 
Фазы газораспределения задавались в соответствии со штатными парамет-
рами двигателя автомобиля «ВАЗ-ОКА»: 
 открытие выпускного клапана – 47 град п.к.в. до нижней мертвой точки; 
 закрытие выпускного клапана – 17 град п.к.в. после верхней мертвой точки; 
 открытие впускного клапана – 33 град п.к.в. до верхней мертвой точки; 
 закрытие впускного клапана – 79 град п.к.в. после нижней мертвой точки. 
Частота вращения коленчатого вала изменялась в диапазоне от 1000 до 
5600 мин-1. 
После чего, выполнялся расчет с учетом новых значений коэффициентов 
наполнения и коэффициентов остаточных газов, полученных после модернизации 
(поперечного профилирования) впускных и выпускных каналов. 
Отдельные исходные данные, необходимые для выполнения расчета, заим-
ствовались из результатов моделирования в Дизель-РК, а именно:  
 давление перед впускными клапанами рк; 
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 температура свежего заряда перед впускными клапанами Тк; 
 давление остаточных газов рr; 
 температура остаточных газов Тr; 
 степень подогрева свежего заряда от нагретых деталей двигателя ΔТ; 
 механический КПД двигателя ηм. 
Поскольку улучшение коэффициента наполнения и/или коэффициента оста-
точных газов приводит к существенному изменению большого количества разных 
показателей двигателя, поэтому расчет рабочего цикла выполнялся полностью для 
всех процессов и режимов работы поршневого ДВС. 
Аналитический расчет рабочего процесса двигателя выполнялся по следую-
щей методике. 
Расчет параметров рабочего тела в конце такта впуска 
Давление в конце впуска 
ака ррp  , МПа,     (П4.1) 
где ар  – потери давления за счет сопротивления движению заряда при впуске. 
Для бензиновых ДВС ка рр  )20,0...05,0( , МПа. 
Оценка численного значения коэффициента наполнения 
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Коэффициент остаточных газов 
rк
кr
Тр
Тp

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)1( 

 .     (П4.3) 
Температура рабочего тела в конце впуска 

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Количество воздуха, теоретически необходимое для полного сгорания одного 
кг топлива в объемных единицах 







3241221,0
1 OHC
Lo , кг-моль/кг-топлива.  (П4.5) 
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Количество воздуха, теоретически необходимое для полного сгорания одного 
кг топлива в массовых единицах 
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L o 8
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Количество свежего заряда 
т
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1
 , кг-моль/кг-топлива.    (П4.7) 
Количество рабочего тела в конце такта впуска 
rоа ММM  , кг-моль/кг-топлива,    (П4.8) 
где  оr ММ  – количество остаточных газов, кг-моль/кг-топлива. 
Объем рабочего тела в конце впуска 
a
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a
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 , м3/кг-топлива.    (П4.9) 
Определение параметров рабочего тела в конце такта сжатия 
Давление конца сжатия 
1n
ас рр  , МПа,     (П4.10) 
температура конца сжатия 
11 nac TT  , К,      (П4.11) 
где n1 – показатель политропы сжатия. Величина его зависит в основном от частоты 
вращения коленчатого вала n, поэтому для приближенного определения n1 может 
быть использована эмпирическая зависимость профессора В.А. Петрова 
n
n
100
41,11  .      (П4.12) 
Объем рабочего тела в конце такта сжатия 

a
c
V
V  , м3/кг-топлива.    (П4.13) 
Расчет процесса сгорания 
Уравнение изохорного сгорания записывается в виде: 
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Решение уравнения имеет вид 
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где zA  и zB  – эмпирические коэффициенты в уравнении средней мольной тепло-
емкости продуктов сгорания при постоянном объеме. Для двигателей с искровым 
зажиганием: 
 6,242,18zА ,     (П4.16) 
410)8,135,15(  zB .    (П4.17) 
Левую часть уравнения для изохорного сгорания обозначим S1 
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где z  – коэффициент использования теплоты, учитывающий потери теплоты в 
стенки камеры сгорания и потери на диссоциацию (для бензиновых ДВС значение 
z  колеблется в пределах 0,85…0,92); Е – тепловой эффект реакции сгорания топ-
лива, для бензиновых ДВС 
НиНиЕ  , МДж/кг,    (П4.19) 
где Ни  – потери теплотворности топлива от сгорания части углерода в оксид уг-
лерода 
oLНи ')1(13,4   , МДж/кг;   (П4.20) 
оС  – средняя мольная теплоемкость рабочего тела при постоянном объеме, для 
точки С (конец сжатия) индикаторной диаграммы 
cooо TBAС  , кДж/(кг-моль·град).   (П4.21) 
В правой части уравнения для изохорного сгорания z  – действительный ко-
эффициент молекулярного изменения вычисляется по формуле 
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где о  – химический коэффициент молекулярного изменения 
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Давление в конце сгорания 
c
z
zcz
T
T
pp   , МПа.     (П4.24) 
Степень повышения давления 
czp pp / .      (П4.25) 
Максимальное давление рабочего тела принимаем равным 
zpp 85,0max  , МПа.     (П4.26) 
Расчет параметров процесса расширения 
Давление в конце такта расширения 
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где cz VV  , а ab VV  ; где n2 – показатель политропы расширения. Для определения 
его численного значения (применительно к циклу с изохорным сгоранием) с учетом 
частоты вращения коленчатого вала n может быть использовано эмпирическое вы-
ражение 
n
n
130
22,12  .      (П4.28) 
Температура рабочего тела в конце такта расширения 
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Индикаторные и эффективные показатели цикла 
Среднее индикаторное давление цикла для бензинового ДВС 
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С учетом скругления индикаторной диаграммы 
ii pp ' , МПа,      (П4.31) 
где ν – коэффициент скругления, значение которого выбирают в пределах 
0,92…0,96. 
Индикаторная работа цикла 
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Индикаторный КПД цикла 
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Удельный индикаторный расход топлива 
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Эффективный КПД двигателя 
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Перед проведением аналитических расчетов по оценке влияния поперечного 
профилирования газовоздушных трактов, было произведено сравнение результа-
тов тепловых расчетов исходного двигателя-прототипа 2Ч 8,2/7,1, выполненных с 
помощью программного комплекса Дизель-РК и методике, описанной выше. Так, 
на рисунке П4.1 представлены значения коэффициентов наполнения в зависимости 
от частоты вращения коленчатого вала двигателя, полученные при расчете в про-
грамме Дизель-РК и методике, описанной в учебнике Б. А. Шароглазова [П19]. 
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Из рисунка П4.1 видно, что отличия в значениях коэффициента наполнения, 
полученных при моделировании в Дизель-РК и по учебнику [П19] не превышают 
10 %, что свидетельствует о довольно хорошем совпадении результатов. 
 
 
Рисунок П4.1 – Зависимость коэффициента наполнения ην от частоты вращения 
коленвала n, полученные при расчете в Дизель-РК и методике [П19] 
 
На рисунке П4.2 показаны зависимости коэффициента остаточных газов γ от 
частоты вращения коленчатого вала, полученные при разных подходах к расчету 
рабочего процесса двигателя. 
 
 
Рисунок П4.2 – Зависимость коэффициента остаточных газов γ от частоты вра-
щения коленчатого вала n, полученные при расчете в Дизель-РК и методике [П19] 
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Из рисунка П4.2 видно, что в случае определения значений коэффициента 
остаточных газов при помощи моделирования и аналитических расчетов суще-
ствуют более значительные отличия, величина которых достигает 35 %. 
На рисунке П4.3 представлены зависимости эффективной мощности Ne от ча-
стоты вращения коленчатого вала. Из рисунка видно, что значения мощностей, по-
лучаемых при расчете по методике Б. А. Шароглазова, несколько выше по сравне-
нию с расчетом в Дизель-РК, что характерно для всех частот вращения коленчатого 
вала. При этом отличия в значения мощностей не превышают 8 %. 
 
 
Рисунок П4.3 – Зависимость эффективной мощности Ne от частоты вращения ко-
ленчатого вала n, полученные при расчете в Дизель-РК и методике [П19] 
 
Наконец, на рисунке П4.4 показаны зависимости удельного эффективного рас-
хода топлива ge от частоты вращения коленчатого вала, полученные с помощью 
моделирования и аналитического расчета. Из рисунка видно, что при низких часто-
тах вращения коленчатого вала величины ge, полученные по методике  
[П19] несколько превышают (в среднем на 12 %) значения расхода топлива, полу-
ченные моделированием в Дизель-РК. При высоких значениях частот n, наоборот, 
значения, полученные при аналитических расчетах несколько ниже (в среднем на 
10 %), чем значения, полученные с помощью Дизель-РК. 
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Рисунок П4.4 – Зависимость удельного эффективного расхода топлива ge от n,  
полученные при расчете в Дизель-РК и методике [П19] 
 
Таким образом, можно констатировать, что результаты моделирования в про-
граммном комплексе Дизель-РК и аналитического расчета рабочего процесса дви-
гателя по методике, приведенной в учебнике Шароглазова Б. А. [П19], в целом, 
вполне совпадают по основным технико-экономическим показателям. 
Далее проводилась аналитическая оценка основных показателей двигателя по 
методике, приведенной в учебнике [П19], на основе экспериментальных данных об 
улучшении показателей качества газообмена (увеличения коэффициента наполне-
ния и снижения коэффициента остаточных газов) за счет поперечного профилиро-
вания впускных и выпускных трубопроводов в двигателе 2Ч 8,2/7,1.  
Экспериментальные значения показателей качества газообмена, на которые 
происходит их улучшение, показаны в таблице П4.2. 
Для того, чтобы получить необходимое улучшение коэффициента наполнения 
ην на каждом режиме работы двигателя, производилось увеличение давления в 
конце впуска ра до тех пор, пока ην не увеличивался на необходимую величину. 
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Таблица П4.2 
Улучшение показателей качества газообмена за счет поперечного профили-
рования впускных и выпускных каналов для двигателя 2Ч 8,2/7,1 
(экспериментальные данные) 
 Модернизация каналов за счет поперечного профилирования 
n, мин-1 Улучшение ην, % Улучшение γ, % 
1000 + 24,3 – 24,8 
1500 + 20,1 – 19,0 
2000 + 20,1 – 18,7 
2500 + 13,2 – 14,5 
3000 + 13,2 – 19,2 
 
Результаты аналитических расчетов представлены на рисунках П4.5-П4.8. 
В частности, на рисунке П4.5 представлены зависимости коэффициента 
наполнения ην от частоты вращения коленчатого вала n для исходного двигателя 
(прототипа) и двигателя с профилированными газовозудшными каналами. Данные 
зависимости полностью соответствуют экспериментальным данным, полученным 
в ходе лабораторных исследований двигателя с традиционными системами впуска 
и выпуска, а также с профилированными участками. 
 
 
Рисунок П4.5 – Зависимость коэффициента наполнения ην от частоты вращения 
коленчатого вала n для исходного двигателя (прототипа) и двигателя  
с профилированными газовозудшными каналами 
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На рисунке П4.6 представлены зависимости коэффициента остаточных газов 
γ от частоты вращения коленчатого вала n для исходного двигателя (прототипа) и 
двигателя с профилированными газовозудшными каналами. Полученные расчет-
ным путем значения γ несколько отличаются от экспериментальных (в пределах  
5 %), что связано с изменением давления ра и коэффициента наполнения. 
 
 
Рисунок П4.6 – Зависимость коэффициента остаточных газов γ от частоты враще-
ния коленчатого вала n для исходного двигателя (прототипа) и двигателя  
с профилированными газовозудшными каналами 
 
Таким образом, после проведения теплового расчета бензинового двигателя с 
новыми значениями давления ра, коэффициента наполнения и коэффициента оста-
точных газов, были получены зависимости (рисунок П4.7) эффективной мощности 
Ne от частоты вращения коленчатого вала n для исходного двигателя (прототипа) и 
двигателя с профилированными газовозудшными каналами.  
Из рисунка видно, что эффективная мощность двигателя при использовании 
газовоздушных каналов с профилированными участками имеет более высокие зна-
чения (вплоть до 17 %) по сравнению с традиционными впускными и выпускными 
системами. 
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Это объясняется увеличением заполнения цилиндра свежим зарядом, лучшей 
его очисткой от отработавших газов, а соответственно, улучшением индикаторных 
и эффективных показателей двигателя, что в итоге приводит к росту мощности во 
всем рассматриваемом диапазоне работы двигателя. 
 
 
Рисунок П4.7 – Зависимость эффективной мощности Ne от частоты вращения ко-
ленчатого вала n для исходного двигателя (прототипа) и двигателя с профилиро-
ванными газовозудшными каналами 
 
На рисунке П4.8 представлены аналитические зависимости удельного эффек-
тивного расхода топлива ge двигателя от частоты вращения коленчатого вала n для 
исходного двигателя (прототипа) и двигателя с профилированными газовозудш-
ными каналами. 
Из рисунка П4.8 видно, что расход топлива в двигателе с профилированными 
газовоздушными каналами снижается во всем диапазоне частот вращения коленча-
того вала на величину от 10 до 15 %. 
Это объясняется тем, что увеличение давления ра приводит к росту среднего 
индикаторного и, соответственно, среднего эффективного давлений, а соответ-
ственно, к увеличению индикаторного и эффективного КПД двигателя, что вызы-
вает снижение удельного эффективного расхода топлива. 
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Рисунок П4.8 – Зависимость удельного эффективного расхода топлива ge двига-
теля от частоты вращения коленчатого вала n для исходного двигателя (прото-
типа) и двигателя с профилированными газовозудшными каналами 
 
 
В таблице П4.3 сведены данные по результатам моделирования и расчетов ра-
бочего процесса двигателя 2Ч 8,2/7,1 – после модернизации впускных и выпускных 
каналов. 
Таким образом, на основании данных, полученных в ходе математического 
моделирования и аналитических расчетов рабочего процесса, можно констатиро-
вать, что за счет комплексной модернизации впускных и выпускных систем путем 
поперечного профилирования можно улучшить следующие показатели поршне-
вого ДВС в зависимости от режима его работы: 
 увеличение коэффициента наполнения на 4,0-24,2 %; 
 снижение коэффициента остаточных газов на 9,7%-24,1 %; 
 увеличение эффективной мощности на 3,5-17,0 %; 
 снижение удельного эффективного расхода топлива на 0-15,0 %. 
 
428 
Таблица П4.3 
Отдельные результаты моделирования и расчетов рабочего процесса двига-
теля 2Ч 8,2/7,1 после модернизации впускных и выпускных каналов 
 
Прототип Дизель-РК 
Поперечное профили-
рование 
Показатели дви-
гателя 
Значение Значение Изменение, % Значение Изменение, % 
  1000 мин-1   
Коэффициент 
наполнения ην 
0,560-
0,604 
0,633 + 11,5 0,797 + 24,2 
Коэффициент 
остаточных газов γ 
0,094-
0,215 
0,168 – 21,9 0,071 – 24,2 
Эффективная мощ-
ность Nе, кВт 
2,5-2,7 2,84 + 12,0 3,2 + 14,6 
Удельный эффек-
тивный расход 
топлива ge, 
кг/(кВт·ч) 
0,316-
0,374 
0,315 – 0,410 0,320 – 14,6 
   2000 мин-1   
Коэффициент 
наполнения ην 
0,686-
0,729 
0,759 + 4,0 0,858 + 20,1 
Коэффициент 
остаточных газов γ 
0,071-
0,108 
0,0976 – 9,68 0,056 – 20,1 
Эффективная мощ-
ность Nе, кВт 
7,1-7,7 7,33 + 3,1 9,31 + 17,1 
Удельный эффек-
тивный расход 
топлива ge, 
кг/(кВт·ч) 
0,265-
0,292 
0,292 ± 0 0,220 – 17,1 
   3000 мин-1   
Коэффициент 
наполнения ην 
0,711-
0,792 
0,867 + 8,65 0,819 + 13,3 
Коэффициент 
остаточных газов γ 
0,061-
0,078 
0,0695 – 10,9 0,053 – 13,3 
Эффективная мощ-
ность Nе, кВт 
11,3-11,9 12,3 + 8,13 14,2 + 15,9 
Удельный эффек-
тивный расход 
топлива ge, 
кг/(кВт·ч) 
0,257-
0,296 
0,298 + 0,671 0,217 – 15,9 
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